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Tato diplomová práce se zabývá kombinovanou výrobou elektrické energie a tepla 
z biomasy. Jejím hlavním cílem je porovnat navrhované tepelné oběhy z hlediska elektrické 
a celkové účinnosti a ekonomické efektivnosti. V úvodu jsou popsány základní pojmy 
a principy energetického využití biomasy, důraz je kladen především na spalování 
a zplyňovaní. Vlastní část práce obsahuje návrh tepelných oběhů a jejich bilanční výpočet. 
Uvažován je tepelný cyklus se zplyňovací komorou, dopalovací komorou a horkovzdušnou 
mikroturbínou, oběh se zplyňovacím generátorem a kogenerační jednotkou a tepelný oběh 
využívající k přeměně energie Rankine-Clausiův cyklus. Závěr obsahuje shrnutí dosažených 
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This diploma thesis investigates the combined production of power and heat from 
biomass. The main aim is to compare suggested energy circles in the light of their electric, 
general and economic efficiency. Introduction describes the basic terms and principles of 
energy utilization of biomass, combustion and gasification technology are described 
thoroughly. The main part contains suggestions and thermal calculations of energy circles. 
The thermal cycle with gasification chamber, combustion chamber and hot air turbine is 
proposed, than thermal cycle with gasification generator and cogeneration unit and finally 
Rankine-Clausius circle. In conclusion calculated results are recapitulated and the usability of 
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1  ÚVOD 
 
Současná koncepce energetiky se pod tíhou změn klimatu a rostoucích potřeb elektrické 
energie a tepla ubírá cestou snižování podílu fosilních zdrojů, zvyšování využití 
obnovitelných zdrojů energie (dále jen OZE) a všech nefosilních technologií, veškerých 
možností úspor a zvyšování účinností energetických celků. V našich podmínkách se jedná 
zejména o maximální využití kombinované výroby elektrické energie a tepla, jaderné energie 
a zvyšování podílu OZE. 
Vstupem do Evropské Unie 1. dubna 2004 se Česká republika zavázala k plněním jejich 
legislativních norem, v energetice tedy k dodržování principů koordinované energetické 
politiky EU, která ošetřovala využívání OZE Směrnicí 77/2001 ES. Česká legislativa 
implementovala požadavky Směrnice 77/2001/ES do zákona č. 180/2005 Sb. (zákon 
o podpoře využívání obnovitelných zdrojů). Účelem zákona bylo vytvořit podmínky pro 
naplnění indikativního cíle podílu elektřiny z obnovitelných zdrojů na hrubé spotřebě 
elektřiny v České republice ve výši 8 % k roku 2010 a vytvořit podmínky pro další zvyšování 
tohoto podílu po roce 2010. Dne 23. dubna 2009 byla vydána nová Směrnice 
2009/28/ES stanovující podíl energie z obnovitelných zdrojů na hrubé konečné spotřebě na 
13 % v roce 2020 [1, 2, 5].  
Některé OZE v České republice nelze využít nebo je jejich potenciál již téměř vyčerpán. 
Neustále sice narůstá instalovaný výkon větrných a solárních elektráren, ale jejich nevýhodou 
je závislost výroby elektrické energie na okamžitých podmínkách. Zůstává výroba energie z 
biomasy, která netrpí ani jedním z výše zmíněných nedostatků, a jeví se jako perspektivní 
náhrada určitého podílu fosilně vyráběné energie. Proto by v České republice měla biomasa, 
spolu s vodními elektrárnami, zaujmout dle [1] pozici hlavního obnovitelného zdroje. 
Na základě výše uvedených poznatků je snahou využívat biomasu co nejefektivněji, 
a tedy pokud možno ke kombinované výrobě elektrické energie a tepla v celcích malého až 
středního výkonu. Tato práce se zabývá právě kombinovanou výrobu elektrické energie 
a tepla (dále jen KVET) z biomasy, konkrétně jejím zplyňováním. Řešena je problematika 
tepelných oběhů nutných k transformaci energie a snahou je nalézt takový tepelný oběh, který 
bude optimální pro zařízení malých výkonů z hlediska účinnosti a ekonomické efektivnosti. 
Uvažován je energetický oběh se zplyňovací komorou, spalovací komorou a turbosoustrojím 
s horkovzdušnou turbínou, cyklus se zplyňovacím generátorem v zapojení s kogenerační 
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2 BIOMASA 
 
Biomasou obecně označujeme veškerou hmotu organického původu. Má široký rozsah 
druhů zahrnující dřevní biomasu, rostlinnou biomasu (zemědělské a energetické plodiny) 
a biomasu živočišného původu. Jedním ze zdrojů biomasy jsou i biologicky rozložitelné 
odpady (čisté nebo vytříděné z ostatních složek) [4]. 
Energie biomasy má svůj prapůvod ve slunečním záření a fotosyntéze, proto se jedná 
o obnovitelný zdroj energie. Fotosyntéza je biochemický proces, přetvářející jednoduché 
anorganické látky (CO2 a H2O) na organické sloučeniny (cukry) za příspěvku slunečního 
záření, který probíhá v zelených rostlinách a dalších organismech, a lze ji popsat rovnicí (2.1) 
dle [5]. Dochází při ní vlastně k akumulaci solární energie v biomase. Účinnost této 
akumulace není velká, přesto vzniká na Zemi značné množství biomasy kvůli obrovskému 
toku dopadajícího slunečního záření. Tuto naakumulovanou energii jsme následně schopni 
využít při různých transformačních procesech [3].  
 
 OHCO 22 126 + +světlo ( ) OHOOCH 2262 66 ++→     (2.1) 
 
2.1  Rozdělení biomasy 
 
Biomasu můžeme dle [4] rozdělit do několika skupin podle jejích druhů a způsobů 
využití na zemědělskou, lesní a zbytkovou biomasu. Další způsob dělení je na biomasu 
záměrně pěstovanou a odpadní. Pro energetické účely je z níže uvedených druhů 
nejvýznamnější cíleně pěstovaná biomasa, konkrétně rychle rostoucí dřeviny a energetické 
plodiny, které by měli být při stávajících cílech zvýšení podílu OZE jedním z klíčových 
zdrojů biomasy, a odpady ze zemědělství a lesnictví [1].  
 
Zemědělská biomasa: 
• cíleně pěstovaná biomasa; 
• biomasa obilovin, olejnin a přadných rostlin; 
• trvalé travní porosty; 
• rychle rostoucí dřeviny pěstované na zemědělské půdě; 
• rostlinné zbytky ze zemědělské prvovýroby a údržby krajiny [4]. 
 
Lesní biomasa: 
• palivové dřevo; 
• zbytky z hospodaření v lesích [4]. 
 
Zbytková biomasa: 
• papírenského průmyslu; 
• potravinářského průmyslu; 
• průmyslu zpracování dřeva; 
• živočišného průmyslu; 
• ostatního průmyslu; 
• biologicky rozložitelný odpad; 
• lihovarnické výpalky [4]. 
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2.2 Využití biomasy 
 
Možných technologií zpracování biomasy je celá řada. Liší se jak použitými postupy, 
tak výslednými produkty. Nejpoužívanější technologií stále zůstává spalování, a to jak surové 
biomasy, tak jejích plynných a kapalných produktů. Vyvíjena je celá řada nových technologií 
dávajících si za úkol zvýšení efektivity těchto procesů, jejich spolehlivosti a snížení dopadů 
na životní prostředí. Přehled možných technologií zpracování prezentuje Obr. 1. Pro tuto práci 
jsou kvůli uvažovaným tepelným oběhům dále podstatné pouze termochemické procesy 




2.2.1 Spalování biomasy 
Přímé spalování biomasy stále zůstává nejrozšířenějším způsobem jejího energetického 
využití. Jedná se o termickou přeměnu (oxidaci) spalitelných látek v organické hmotě za 
dostatečného přísunu kyslíku, nejčastěji přiváděném ve spalovacím vzduchu. Tato reakce je 
exotermická, vznikající teplo je odnímáno produktům hoření a využito k technologickým 
procesům, k ohřevu topné vody nebo přeměněno v příslušném tepelném cyklu na 
mechanickou práci a následně na elektrickou energii [1, 4].  
Tato technologie je dobře zvládnutá a cenově dostupná, má však i jisté nedostatky. 
Složení biomasy může být dosti proměnné v závislosti na typu biomasy a také lokalitě jejího 
růstu. Nejproblematičtější je obsah chloru, fluoru, alkalických kovů a síry. Jejich procentuální 
zastoupení výrazně mění charakteristické teploty popelovin (Cl, F) a může komplikovat 
konstrukci spalovacího zařízení a jeho provoz. Obsah chloru a síry navíc výrazně zhoršuje 
korozní podmínky výhřevných ploch. Vyšší procentuální obsah těchto prvků znamená větší 
podíl škodlivin ve spalinách a nutnost použití dražších konstrukčních materiálů. Druhým 
významným činitelem ovlivňujícím spalování je vlhkost daného paliva. Principiálně můžeme 
Obr. 1: Přehled technologií využití biomasy [5] 
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spalovat biomasu do vlhkosti zhruba 50 %. Při vyšším obsahu vody v palivu je nutné ji 
vysoušet. Kvůli diverzifikaci zdrojů a nutnému skladování biomasy kolísá kromě chemického 
složení i vlhkost paliva, což vede k nutnosti konstrukce přídavných zařízení před samotným 
spalovacím procesem. Jedná se o zařízení na její vysoušení, popř. i vlhčení, která ve výsledku 
zvyšují investiční náklady [1, 5].  
Samotné spalování biomasy lze realizovat v různých zařízeních od lokálních topenišť až 
po velká zařízení s výkony v desítkách MW. Pro energetické účely jsou významná zařízení 
středního a vyššího výkonu (100 kW a více). Kotle středního výkonu se využívají k vytápění 
nebo KVET a pro menší průmyslové aplikace. Jsou tvořeny nejčastěji roštovým kotlem 
s posuvným roštem a automatickým přikládáním paliva. Zařízení s výkonem v řádu MW se 
využívají převážně v průmyslových aplikacích a k teplárenské výrobě (KVET). Využívá se 
zde buď roštových nebo fluidních kotlů [5].  
 
2.2.2 Zplyňování biomasy 
Zplyňování je termické zpracování organické hmoty obvykle za vyšších teplot 
( 1000750 −  °C) a omezeného přístupu kyslíku. Tato technologie umožňuje zvýšit teplárenský 
modul (pojem bude vysvětlen v kapitole 3) na hodnoty 0,6 až 0,8, což je velmi žádoucí. 
Reakce jsou endotermické a potřebné teplo je přiváděno obvykle částečnou oxidací 
zplyňovaného materiálu. Doba setrvání biomasy v reaktoru jsou sekundy až desítky sekund. 
Při použití vzduchu jako oxidačního média je produktem plyn o výhřevnosti 64 − 3/ NmMJ  
s obsahem cca 2018 −  % CO, 1210 −  % H2, 1510 −  % CO2, 32 −  % CH4 a až 50  % N2, což 
je příčinou jeho nízké výhřevnosti. Dále obsahuje v menších množstvích vodní páru, HCl, 
HCN, popílek, vyšší uhlovodíky (benzen, dehet, toluen, xylen), sloučeniny síry (H2S, SOx, 
aj.). Může obsahovat acetylén, eten a etan nebo sloučeniny fluoru, chloru a alkalické kovy 
obvykle navázané na popílek. Při spalování ve spalovacích turbinách nebo kogeneračních 
jednotkách proto musí dojít k jeho vyčištění, které není nutné u spalování v kotlových 
hořácích nebo spalovací komoře [1, 5, 6, 7].  
Pokud je použita ke zplyňování směs vzduchu s kyslíkem, popř. s využitím vodní páry, 
vzniká plyn o vyšší výhřevnosti ( 1510 − 3/ NmMJ ). Výsledný plyn můžeme zpracovávat 
různými způsoby. Jeho nejdůležitějšími složkami jsou vodík a oxid uhelnatý, které lze využít 
v různých chemických nebo technologických procesech. Taktéž jej lze a je nejčastěji 
využíváno ke spalování v různých spalovacích zařízeních a následné produkci elektrické 
energie a tepla [1].  
 
2.3 Generátory na zplyňování biomasy 
Zplyňovací generátory jsou technická zařízení umožňující výše zmíněný proces 
termického rozkladu organické hmoty a produkci výsledného plynu. Z hlediska konstrukce je 
možné tato zařízení dále rozdělit  podle [7] na generátory s: 
• pevným ložem; 
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2.3.1 Generátory s pevným ložem 
Tento typ je v technické praxi nejrozšířenější díky své jednoduchosti a vhodný pro 
energetické celky s výkonem do zhruba 10 MW. Oxidační vzduch proudí v generátoru buď 
v souproudu, protiproudu nebo křížovým proudem (viz Obr. 3). Samotný proces zplyňování 
zde lze rozdělit podle příslušných oblastí vzrůstajících teplot ve zplyňovacím zařízení (viz.           
Obr. 2) do následujících kroků [6]: 
• sušení za účelem odpaření vody; 
• pyrolýza, přičemž vzniká plyn, plynné dehty a oleje a zbytkové dřevěné uhlí; 
• redukce; 
• spalování, nebo-li částečná oxidace dřevného uhlí a plynů. 
 
 





Obr. 3: Zplyňovací generátor s pevným ložem s protiproudem, souproudem 
a křížovým proudem (zleva) [8]. 
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Nejprve dochází k odpařování vody při teplotách do 200 °C. Organický materiál má na 
vstupu obvykle 10–30 % vlhkosti, výjimečně i více. Dalším zahříváním se začíná uvolňovat 
také CO2. Při teplotách 280–500 °C za nepřístupu vzduchu dochází k pyrolýze, neboli 
termickému rozkladu organické hmoty. Produkty jsou dřevěné uhlí, kondenzovatelné 
uhlovodíky (dehet) a CO2. Poměrná výtěžnost těchto produktů závisí na rychlosti ohřevu 
a konečné teplotě. K pyrolýze dochází tedy dříve než ke zplyňování a je nástrojem 
zajišťujícím množství produktů. Při dalším ohřevu do 700 °C již klesá produkce plynů 
a uvolňuje se pouze menší množství H2 [1, 6, 8] . 
Za teplot od 600 do 950 °C dochází k redukci produktů částečné oxidace, tedy vody 
a CO2 na dřevěném uhlí, neboli Boudoardovým reakcím. Tyto reakce (2.2) a (2.3) jsou 
endotermické a teplo tedy spotřebovávají. Napomáhají tak snižovat teplotu v redukční zóně, 
která by bez nich byla 1000800 −  °C. Dochází zde také v menší míře k exotermickým 
reakcím, a to reakci metanizační (2.5) a tzv. reakci vodního plynu (2.4), která zvyšuje 
v produkovaném plynu podíl H2 na úkor CO, který má nižší tepelnou hodnotu [6, 8]. 
 
COCOC 22 →+   119,164 −−=Δ molMJkgH      (2.2) 
22 HCOOHC +→+  116,122 −−=Δ molMJkgH      (2.3) 
OHCOHCO 222 +→+  113,42 −−−=Δ molMJkgH      (2.4) 
422 CHHC →+   1175 −−−=Δ molMJkgH      (2.5) 
       
Kde:  HΔ …je kladné, pokud se jedná o endotermickou reakci (soustava teplo spotřebovává), nebo záporné, 
pokud se jedná o exotermickou reakci (soustava teplo vydává). Reakční tepla jsou vztažena na normální 
podmínky (t = 0 °C a p = 101,325 kPa) [3]. 
 
Oblast nejvyšších teplot je oblast oxidační, kde dochází ke spalování části vznikajícího 
vodíku a uhlíku (dřevěného uhlí) za teplot do 1300 °C, jedná se o reakce (2.6) a (2.7). Teplo, 
které oxidací vzniká, je posléze spotřebováno redukčními pyrolytickými reakcemi. Všechny 
zde uvedené reakce mohou samozřejmě za určitých podmínek probíhat i opačným směrem 
[6, 8].  
 
22 COOC →+   11393 −−−=Δ molMJkgH      (2.6) 
OHOH 22 222 →+   11242 −−−=Δ molMJkgH      (2.7) 
 
 Tab. 1: Výhody a nevýhody jednotlivých typů generátorů s pevným roštěm [6]. 
Typ generátoru Výhody Nevýhody 
Protiproudý 
-malá tlaková ztráta, dobrá 
tepelná účinnost, malé tendence k 
zastruskování 
-velká citlivost na vlhkost paliva, 
sklon k zadehtování, dlouhá doba 
nájezdu 
Souproudý 
-malá citlivost na přítomnost 
prachu dřevěného uhlí a dehtu v 
palivu, přizpůsobivost produkce 
plynu  
-vysoká konstrukce, nemožnost 
zpracovat malé částice paliva 
Křížový proud -rychlá odezva, nízká konstrukce, přizpůsobivost produkce plynu 
-velký sklon k zastruskování, 
velká tlaková ztráta 
 
 
Milan Houdek             EÚ, FSI, VUT v Brně 
SROVNÁNÍ ENERGETICKÝCH OBĚHŮ Z POHLEDU JEJICH CELKOVÉ ÚČINNOSTI 
- 17 - 
2.3.2 Generátory s fluidním ložem  
V těchto generátorech probíhají stejné procesy a chemické reakce jako v zařízeních 
s pevným ložem, pouze se tak děje ve vznosu (fluidní vrstvě) při teplotách o něco vyšších, 
zpravidla 900850 −  °C. Tato zařízení jsou vhodnější pro vyšší výkony, paliva s vyšším 
obsahem popeloviny a nízkými charakteristickými teplotami popelovin. Mohou být 
provozována za atmosférického nebo zvýšeného tlaku 1,5–2,5 MPa. Tento typ fluidních 
generátorů je stále ve vývoji [6, 7].  
Fluidní vrstva zajišťuje dobré promísení paliva s přiváděným vzduchem 
a rovnoměrnější rozložení teplot v generátoru. Vzduch proudí směrem vzhůru přes palivo 
a tato vrstva se chová podobně jako vroucí kapalina. Generátor se vyznačuje rychlým 
náběhem, možností větších výkonových kapacit a snadnou kontrolou teploty. Nevýhodou je 
potom nutná vetší kapacita ventilátorů pro vhánění vzduchu a vyšší produkce dehtu 
a prachových částic než u souproudých generátorů s pevným ložem [6].  
 
2.3.3 Zplyňovací kotle, zplyňovací komory 
Jsou zařízení určená pro energetické zpracování dřevní hmoty na principu 
generátorového zplyňování. K zajištění tahu slouží buď odtahový ventilátor, který odsává 
spaliny z kotle, nebo tlačný ventilátor, který naopak vhání spalovací vzduch do kotle [9].  
Po stránce probíhajících dějů a reakcí 
jsou shodné se zplyňovacími generátory. 
Rozdíl spočívá v tom, že po vysušení paliva 
a zplyňování organické hmoty je vznikající 
plyn veden do prostoru dohoření, kam je 
vháněn sekundární, popř. terciární vzduch 
a dochází k oxidaci produkovaného plynu 
[9, 10].  
Zplyňovací kotle jsou kompaktní 
zařízení menšího výkonu (do cca 40 kWt) 
určená pro vytápění menších objektů 
a vznikající spaliny zde ohřívají topnou 
vodu obvykle o parametrech 90/70 °C. 
Těleso kotle tvoří svařenec, dohořívací 
prostor je opatřen keramickými tvarovkami 
pro ideální vyhoření všech spalitelných 
látek s vysokou účinností při ekologicky šetrném spalování. V zadní části tělesa je umístěn 
svislý spalinový kanál opatřený ve vrchní části zatápěcí záklopkou sloužící také k regulaci 
výkonu [9].  
Zplyňovací komory jsou zařízení vyšších výkonů ve stovkách kWt a předřazují se před 
spalovací komoru sloužící ke spalování vznikajícího plynu. Toto zařízení je ale principiálně 
možné předřadit např. před spalovací mikroturbínu s příslušným čištěním generovaného plynu 
od prachových částic a dehtu nebo kogenerační jednotku s plynovým motorem.  
 
 
Obr. 4: Zplyňovací kotel na dřevní hmotu Atmos [9]. 
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Obr. 5: Zplyňovací komora roštového typu (vlevo) a pohled do spalovací komory [10]. 
2.3.4 Parametry paliva 
Prakticky jakékoli organické palivo obsahující uhlík může být zplyňováno. Pokud ale 
má být tento proces ekonomicky a technicky efektivní, je třeba pečlivě volit, které palivo je 
pro tento způsob zpracování vhodné. Navíc se pro každý typ zplyňovacího generátoru hodí 
jiný druh paliva. Na vhodnost paliva ke plynování mají vliv následující parametry [6]: 
• výhřevnost;  
• měrná hmotnost; 
• vlhkost paliva; 
• množství vznikajících prachových částic; 
• množství vznikajícího dehtu; 
• obsah popeloviny a charakteristické teploty popela. 
 
Větší výhřevnost a měrná hmotnost paliva umožňují konstruovat generátory stejných 
výkonů o menších rozměrech, popřípadě zvyšovat výkon pro stávající velikost zamýšlené 
konstrukce [6].  
Obsah vlhkosti paliva je určen typem paliva, jeho původem a skladováním. S rostoucím 
obsahem vlhkosti roste množství tepla nutného na její odpaření. Pro stejný výkon generátoru 
je tedy zapotřebí vetší přísun paliva kvůli vysokému podílu výparného tepla, neboť 
probíhající endotermické reakce spotřebovávají stále stejné množství tepla. Pokud se nezvýší 
přísun paliva, klesne teplota produkovaného plynu. Proto je snahou zplyňovat palivo s nízkým 
obsahem vlhkosti [6].  
Všechny generátory produkují prach (popílek). Pokud chceme využívat vznikající plyn 
ve spalovacím motoru nebo plynové mikroturbíně, je třeba plyn vyčistit od prachových částic 
a dehtu. Těch by nemělo vznikat více jak 2–6 g/m3. Čím vyšší je produkce prachových částic, 
tím více jsou zatížena filtrační zařízení [6].  
Také dehet je produkován každým typem zplyňovacího generátoru, nejméně však 
souproudým s pevným ložem. Jedná se o produkt pyrolytických reakcí a jeho obsah je závislý 
na teplotě a tepelném toku. Dehet může mít od 7 % do 60 % vlhkosti a obsahuje více než 200 
chemických látek. Dobře navržené zařízení by jej nemělo produkovat více než zhruba 1 g/m3, 
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3 KOMBINOVANÁ VÝROBA ELEKTRICKÉ ENERGIE A TEPLA 
 
Kombinovaná výroba elektrické energie a tepla (dále jen KVET) je společná výroba 
těchto konečných forem energií z primárních energetických zdrojů (dále jen PEZ) za použití 
různých transformačních technologií. Ekvivalentní tomuto pojmu je také kogenerace 
a v našich podmínkách též teplárenství.  
Druhý zákon termodynamiky nám říká, že nemůžeme sestrojit periodicky pracující 
stroj, který by odebíral teplo ze zásobníku a konal tomuto teplu ekvivalentní práci. Jinými 
slovy k tomu, aby periodicky pracující stroj mohl práci konat, potřebuje nejméně dva tepelné 
zásobníky o různých teplotách. Ze zásobníku o vyšší teplotě se teplo odebírá, jeho část je 
přeměněna na práci a zbytek tepla je odveden do zásobníku chladnějšího [11].  
Elektrickou energii lze vyrábět odděleně v kondenzačních elektrárnách a teplo pak ve 
výtopnách. Zbytkové teplo kondenzačních elektráren, při jejich účinnosti od 30 % do 40 % 
u moderních zařízení, je ale třeba také odvést. Děje se tak nejčastěji jeho zmařením do 
okolního prostředí v chladiči (kondenzátoru). Toto teplo má však nízký potenciál (nízká 
teplota a tlak páry) a není prakticky využitelné. Pokud je však expanze ukončena při vyšším 
tlaku okolo 0,08 až 0,5 MPa, pak je teplota sytosti zhruba 90–150 °C a tato pára je využitelná 
k nejrůznějším účelům. Takto pracující zařízení nazýváme teplárnou vyrábějící současně 
elektrickou energii a teplo. Při tomto způsobu provozu dochází k úspoře PEZ, jak ukazuje 
rovnice (3.2). Primární postavení má však výroba elektrické energie, teplo je druhořadým 
produktem. Poměr vyrobené elektrické energie a tepla dodaného spotřebiteli na vytápění 
nazýváme teplárenským modulem, který je definován vztahem (3.1) dle [12]. Z uvedeného 
vztahu vyplývá, že čím vyšší je teplárenský modul, tím větší je produkce elektřiny při určitém 
množství tepla dodaného zákazníkovi. Ve všech aplikacích je proto snahou dosáhnout co 
nejvyššího teplárenského modulu [11].  
 
spotQ
Ee =   ][−          (3.1) 
 
Úspora PEZ, zde jednoznačně fosilních paliv, definovaná vztahem (3.2) dle [12], závisí 
na oddělených účinnostech výtopny vytη , kondenzační elektrárny eleη , účinnosti teplárny tepη  
a účinnosti přenosu elektrické energie reη . Účinnost teplárny je zde zavedena jako poměr 
využité energie (součet vyrobeného tepla a elektřiny) a energie přivedené v palivu. Pokud 
jsou účinnosti oddělené výroby elektrické a tepelné energie standardní nebo nízké, dochází 
k nezanedbatelné úspoře fosilních paliv, což se projevuje ještě znatelněji v souvislosti 











1111   [W]    (3.2) 
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Obr. 6: Příklad úspory PEZ pomocí KVET [13]. 
 
Kogenerační jednotky současné vývojové generace splňují příslušné emisní normy 
a vzhledem k úspoře PEZ tak pomáhají snižovat emise SO2, NOx, CO, CO2 a prachových 
částic [7].  
Na druhou stranu však dochází ke zvyšování účinností jak výtopen, tak kondenzačních 
elektráren a úspora paliv již nemusí být tak značná, nebo je zanedbatelná. Ekonomická 
efektivnost těchto zařízení potom závisí také na druhu použitého paliva, jeho ceně 
a případných bonusech při vykupování takto vyrobené elektrické energie, jak je tomu 
například u biomasy.  
Samotné zásobování teplem pak lze rozdělit na centralizované (CZT) a decentralizované 
(DZT). Centralizovaná soustava se vyznačuje rozsáhlou tepelnou sítí, obsahuje často více 
základních, špičkových a záložních zdrojů elektřiny a tepla. Takovéto soustavy jsou nejčastěji 
provozovány ve velkých městech. Decentralizovaná soustava je vhodná při malé a bodové 
spotřebě tepla, které je rozváděno malou a tudíž z investičního hlediska ne příliš náročnou 
tepelnou sítí [11].  
Dle evropské směrnice (2004/08/EC) a Energetického zákona je definována tzv. vysoce 
účinná KVET s nárokem na státní podporu při výkupu elektrické energie. Prakticky se jedná o 
to, že pokud je kogenerací vyrobeno stejné množství elektrické energie a tepla, jako při jejich 
oddělené výrobě za předpokladu jejich referenčních účinností při oddělené výrobě, 
a spotřebuje se alespoň o 10 % méně paliva, pak se jedná o vysoce účinnou KVET [14].  
Teplo může být dodáváno zákazníkovi nebo do místního rozvodu dle [15] pomocí 
různých tepelných médií: 
• teplá voda (teploty do 110 °C, tlak do1,6 MPa); 
• horká voda o teplotě nad 110 °C (max. 180 °C, 2,5 MPa); 
• vodní pára (max. 240 °C, 1,8 MPa). 
 
Pro místní sítě a při použití kogeneračních zařízení o malém výkonu se nejčastěji 
uplatňuje teplovodní systém. Jedním z důvodů je také nižší teplotní hladina odpadního tepla 
u často používaných technologií a napojení na standardní teplovodní soustavu v budovách. 
U teplárenských zařízení vyšších výkonů se pro dálkové rozvodné sítě používá horkovodní 
nebo parní systém. V současné době se od parních rozvodů spíše upouští.  
 
 
Combined heat and 
power production  
68 Units (looses) 
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3.1 KVET z biomasy 
Jak již bylo výše zmíněno, při zvyšování účinností dnešních provozovaných elektráren 
a výtopen, zvyšování cen tepla díky vysokým investičním nákladům na vybudování tepelné 
sítě a růstu cen uhlí a zemního plynu, začíná být velmi důležité použité palivo. Při výrobě 
elektrické energie z biomasy jakožto obnovitelného zdroje má výrobce nárok na cenové 
bonusy při jejím výkupu, což takto provozované zařízení podstatně zvýhodňuje. Biomasa je 
sama o sobě decentralizovaný zdroj energie, což přímo určuje její použití v zařízeních 
o jednotkově malých výkonech kvůli omezení nákladů na dopravu, nehledě na přídavné emise 
při dopravě vznikající. Z vyvozených závěrů je potom nanejvýš zřejmé, že je snahou vyvinout 
a provozovat zařízení o malých výkonech ke KVET, která mají nízké investiční náklady na 
tepelnou síť a jsou zřizována v místech s dostupností požadovaného paliva za přijatelnou 
cenu. Menší zdroje navíc většinou nemají problém s využitím produkovaného tepla. Sama 
definice decentralizovaného zdroje znamená výrobu elektrické a tepelné energie v místě nebo 
blízko místa její spotřeby. Navíc větší množství menších decentralizovaných energetických 
celků vede ke snížení ztrát v elektrorozvodné síti a její větší stabilitě. Výpadek jednoho 
malého zdroje nemá prakticky žádný vliv na fungování sítě.  
Pro KVET z biomasy se nabízí v zásadě tři technologie energetického využití, a to 
spalováním, zplyňováním a anaerobní fermentací (a následným energetickým využitím 
bioplynu). Pro spalování a zplyňování jsou vhodné odpady z dřevařského průmyslu (piliny, 
hobliny), zemědělské odpady (sláma, odpadní zrno), odpady lesního hospodářství (kůra, 
probírkové dřevo), a speciálně pěstované energetické rostliny a dřeviny. Pro anaerobní 
fermentaci potom kejda z chovu vepřů, slamnatý hnůj, jateční odpady, potravinářské výrobky 
a speciálně pěstované trávy [12].  
Spalování je stále nejčastějším a nejjednodušším způsobem energetického využití 
biomasy i pokud se jedná o KVET. Pro transformaci energie bývají využity odběrové nebo 
protitlakové parní turbíny a teplo je dodáváno zákazníkovi v páře o nízkém tlaku, teplé či 
horké vodě [12].  
Anaerobní fermentace spočívá v mikrobiologické transformaci exkrementů bez přístupu 
vzduchu za teplot 35–45 °C za vzniku hnojiva a bioplynu s 50–60 % (někdy i více) metanu. 
Tento plyn je pak možné použít pro spalování nejčastěji ve spalovacích motorech. Další 
možností je užití v plynových turbínách nebo paroplynových cyklech, popřípadě spalování 
v různých hořácích. Problémem zde však zůstává nízká produkce tohoto plynu v jednom 
Tab. 2: Teplárenský modul a celková účinnost kogeneračních celků na biopalivo [1]. 
Kogenerační zařízení 
Teplárenský modul e [ ]−  Celková účinnost Cη   [ ]−  
parní turbína (spalování biopaliva) 0,10–0,25 0,80–0,85 
parní turbína (zplyňování biopaliva) 0,08–0,22 0,75–0,80 
spalovací turbína 0,42–0,75 0,72–0,85 
turbína s ORC 0,18–0,2 0,95–0,97 
paroplynová zařízení 0,6–1,00 0,70–0,82 
spalovací motor 0,54–0,75 0,75–0,85 
Stirlingův motor 0,40–0,50 0,65–0,80 
palivový keramický článek 0,50–0,60 0,80–0,85 
palivový článek s mikroturbínou 0,58–0,66 0,85–0,90  
  Pozn.: Celková účinnost ORC cyklu je zde nepravděpodobně vysoká, ostatní prameny uvádějí maximální  
  účinnost do 0,9. 
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zařízení vzhledem k potřebným objemovým množstvím pro výše zmíněné technologie [12].  
Posledním způsobem využití biomasy je její zplyňování. Vzhledem k tématu této práce 
bude dále rozpracována pouze tato technologie spolu s možnými způsoby transformace na 
elektrickou energii a produkci tepla. 
V Tab. 2 jsou uvedena dosažitelná rozmezí účinnosti a teplárenského modulu 
v závislosti na použitém zařízení k přeměně tepelné energie na mechanickou a následně 
elektrickou. Poslední tři varianty a použití ORC cyklu jsou možné a do budoucna snad 
i perspektivní technologie, v současné době se ale jedná spíše o pilotní nebo výzkumné 
projekty.  
 
3.1.1 KVET s využitím parní turbíny 
Parní turbíny pro KVET mohou být v zásadě dvojího typu, protitlakové nebo 
kondenzační s regulovaným odběrem páry. Transformace energie se při využití těchto 
zařízení děje v Rankine-Clausiově cyklu. Na turbínu je vedena nejčastěji přehřátá pára, která 
zde adiabaticky expanduje na tlak v protitlaku nebo tlak kondenzační, pokud není zařazeno 
přihřívání páry. Termická účinnost se stanoví jako poměr získané práce k přivedenému teplu 
podle [16] dle vztahu (3.3), výkon (zde se jedná o vnitřní výkon turbíny) potom dle (3.4). 
Jedná se o nejstarší typy centrál pro KVET a jsou proto v teplárenství nejvíce rozšířeny. 
Nedosahují nijak vysokého teplárenského modulu, jak ukazuje Tab. 2, jejich výhodou jsou 







−=η   [ ]−          (3.3) 
)( 21 iimP p −⋅=   [ ]kW         (3.4) 
Kde je:  1i …entalpie páry na vstupu do turbíny [ ]kgkJ / ; 
  2i …entalpie páry na výstupu z turbíny [ ]kgkJ / ; 
  4i …entalpie vody za napájecím čerpadlem před ohřevem [ ]kgkJ / ; 
  pm …hmotnostní tok páry [ ]skg / . 
 
Základním typem jsou turbíny protitlakové. Protitlak by měl být stanoven tak, aby 
výstupní parametry páry odpovídaly požadavkům zákazníka (pokud požaduje např. 
technologickou páru) a navíc byl maximalizován teplárenský modul. Zvýšení tohoto modulu 
o 10 % vede dle [11] k úspoře paliva o 3–9 %. U těchto turbín je průtok páry svázán 
s výkonem generátoru a tepelným výkonem dodávaným parou v protitlaku. Tato vlastnost 
působí jisté problémy, neboť tepelné potřeby zákazníků během roku značně kolísají a pro 
optimalizaci těchto zařízení je většinou třeba instalace doplňkového zdroje tepla pro krytí 
špičkové spotřeby. Protitlakové turbíny vyšších výkonů jsou běžně instalovány ve velkých 
teplárnách. U energetických centrál malých výkonů (do 1 MWt) je velkým problémem odběr 
tepla pouze po určitou část roku a z toho vyplývající nevyužití entalpického spádu 
produkované páry a tudíž nízká účinnost zařízení [11].  
Druhým typem jsou turbíny s regulovaným odběrem páry. Oproti protitlakovým jsou 
výhodnější zejména kvůli lepšímu krytí proměnné potřeby tepla díky možnosti regulace 
množství páry v odběru. Tato vlastnost s sebou však nese i jisté nevýhody. Jsou investičně 
nákladnější o kondenzační část a i při nulovém výkonu kondenzační části jí musí jistá část 
páry proudit, obvykle okolo 5 %. Často je navrhována tzv. potlačená kondenzace, kdy je 
kondenzační část navržena na menší hltnost než na vstupu do turbíny [11]. 
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Pro celky o malém výkonu (cca do 10 MW), jak je tomu např. u uvažovaných zařízení 
na biomasu, se dle [7] užívají turbíny s nižšími vstupními parametry, tlakem do 6 MPa 
a teplotou páry do 480 °C. Protitlak a tlak odběrové páry se pohybují od 0,05 MPa do 
1,2 MPa. Konstrukčně jsou tato zařízení řešena buď jako vícestupňová jedno tělesová, nebo 
častěji jednostupňová rovnotlaká či s Curtisovým stupněm. Dalším koncepčním řešením jsou 
pak dvoustupňové radiální turbíny s integrovanou převodovkou, kde je vlastní turbína složena 
ze dvou radiálních stupňů konstruovaných na různé parametry páry na vstupu. Celkově se 
často užívají turbíny vysokootáčkové s vysokofrekvenčním generátorem, ať už axiální či 
radiální [7]. 
 
3.1.2 KVET s využitím spalovacího motoru 
Využití spalovacích motorů, ať už upravených zážehových či vznětových, je v současné 
době nejrozšířenější technologií spalování energoplynu z anaerobní fermentace či 
skládkového plynu, protože dosahuje při celkové účinnosti až 85 % dobrých hodnot 
teplárenského modulu (viz. Tab. 2) při rozumných investičních nákladech. Tato zařízení jsou 
k dostání ve škále výkonů od desítek kWe po zhruba 1 MWe. Motory jsou zabudovány do 
protihlukových skříní a celá sestava je kompletně smontována výrobcem [7].  
Pro jednotky o malém výkonu v desítkách kW slouží nejčastěji upravené zážehové 
motory. Úprava obnáší výměnu karburátoru za vhodné směšovací zařízení plyn-vzduch. 
K topnému systému se motory připojí pomocí topné a vratné vody a výfukové plyny se 
odvedou do komína [7].  
Motory středních výkonů (do stovek kW) bývají upravené mobilní nebo stacionární 
vznětové motory. Úpravy jsou zde již poněkud významnější [7]. 
Motory o výkonech ve stovkách kW až po zhruba 1 MW jsou již složitější zařízení 
s vyššími nároky na provoz a údržbu. Konstrukce je v tomto případě odvozena od lodních či 
stacionárních motorů na kapalná paliva [7].  
Odpadní teplo se u těchto zařízení získává chlazením oleje, výfukových plynů, popř. 
hlavy válců atd. Celková účinnost těchto zařízení je definována podle [7] jako:  
 
Obr. 7: KVET z biomasy zplyňováním s transformací energie v R-C cyklu [17]. 
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QQE ++=η   [-]        (3.5) 
Kde je:  E…vyrobená elektrická energie; 
   VPQ …využité teplo výfukových spalin; 
   SCQ …teplo chlazení oleje, válců, hlavy atd; 
   palQ …energie přivedená v palivu. 
 
Při chlazení oleje je optimální teplota vstupní vody 60–65 °C, ohřev se provádí obvykle 
do 80°C. Pokud se využívá výměník chladící blok motoru a hlavy válců, může být výstupní 
teplota chladicí vody až 110 °C za předpokladu tlakového primárního okruhu. Výhodnější je 
však ohřátí vody na 90–100 °C. Při chlazení výfukových plynů o teplotě 400–540 °C je 
možné ohřívat vodu na více než 130 °C v závislosti na tlaku v okruhu. Je možné zde vyrábět 
i páru, což je efektivní pouze u celků většího výkonu a za předpokladu současné potřeby 
topné vody a páry. Parametry páry pak nejsou příliš vysoké kvůli dostatečnému vychlazení 
spalin. Toho je možné dosáhnout také zařazením dalšího teplovodního výměníku za parní 
výměník ve spalinovém tahu [7]. 
 
 
Kogenerační jednotka pak může být použita jako tepelný zdroj pro ohřev sekundární 
topné vody o parametrech 90/70 °C, výrobu páry o nižším tlaku, předehřev napájecí vody 
parních kotlů, kombinaci přímého sušení výfukovými spalinami a ohřevu topné nebo chladicí 
vody, zařízení na výrobu páry o vyšším tlaku v cyklu s protitlakovou turbínou 
v paroplynovém cyklu. Z výše uvedených možností využití je nejobvyklejším ohřev topné 
vody o různých parametrech [7].  
Vzhledem k tomu, že při zplyňování biopaliva vzniká jisté množství prachových částic 
(popílku), dehtu a dalších nežádoucích příměsí majících vliv na životnost plynových motorů, 
je třeba před takovouto jednotku zařadit zařízení na čištění plynu v podobě filtru nebo vodní 
sprchy.  
Nejznámějšími tuzemskými dodavateli kogeneračních jednotek s plynovými motory 
jsou firmy Tedom, Jenbacher a Motorgas. Hlavní oblastí užití kogeneračních jednotek se 
Obr. 8: Zplyňovací generátor v zapojení se spalovacím motorem [17]. 
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spalovacími motory jsou podle [7] instalace v nemocnicích, hotelech a penzionech, 
internátech a vysokoškolských kolejích, administrativních budovách, obchodních domech, 
průmyslových podnicích atd.  
3.1.3 KVET s využitím spalovací mikroturbíny 
Využití spalovací mikroturbíny pracující v Braytnově cyklu ke spalování bioplynu, 
zemního plynu i kapalných paliv v jednotkách malých výkonů 25–500 kW je poměrně novou, 
ale rychle se rozvíjející technologií. Elektrická účinnost se v současné době pohybuje od 20 % 
do 30 %, celková potom až 85 % při dosažení teplárenského modulu obdobného jako u celků 
s plynovými motory. Lze je využít jako základní, špičkové či záložní zdroje. Zařízení jako 
celek se skládá z kompresoru, spalovací komory, turbíny, rekuperačního výměníku 
a generátoru. Použitý generátor zde musí být vysokofrekvenční, aby nebylo nutné použít 
převodovku [5, 18].  
Už z hlediska konstrukce mají oproti např. kogeneračním jednotkám se spalovacími 
motory dle [5, 18] řadu výhod: 
• jednoduchá  a velice kompaktní zařízení; 
• jediná pohyblivá část (vysokootáčková hřídel), společná pro turbínu, kompresor 
a generátor;  
• uložení hřídele na vzduchových ložiscích bez nutnosti jakéhokoli mazání; 
• malé nároky na údržbu, vysoká spolehlivost; 
• produkce spalin o relativně vysoké teplotě s nízkými emisemi. 
 
Nevýhodou potom zůstává stále dosti vysoká cena na kW a pokles výkonu a účinnosti 
s růstem okolní teploty a rostoucí nadmořskou výškou. S vyvíjející se technologií a výrobou 
více jednotek se ale očekává pokles cen spolu se zvýšením účinnosti až na cca 40 % a dalším 
snížením emisí. Praktické aplikace celků s mikroturbínou mohou být v uvažované výkonové 
škále obdobné jako u celků s kogeneračními jednotkami s plynovým motorem. 





                                             Obr. 9: Mikroturbína Capstone [18]. 
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3.1.4 KVET s organickým Rankine-Clausiovým cyklem 
Organický Rankine-Clausiův cyklus je v zásadě obdobou elektrárenského 
kondenzačního cyklu. Existují zde ale dva rozdíly. Prvním z nich je rozčlenění primárního 
parovodního okruhu klasického cyklu na dva okruhy, druhým potom nahrazení vody jakožto 
pracovního média v těchto okruzích olejem. Navíc v každém okruhu jde o olej různého typu. 
V primárním okruhu se jedná o obyčejný olej, v sekundárním okruhu potom speciální 
silikonový olej. 
 Olej v primárním okruhu je ohříván teplem uvolněným spálením paliva v kotli. Po 
ohřátí putuje do výparníku, kde předává teplo organické pracovní látce sekundárního okruhu 
(silikonovému oleji) o vyšším tlaku, která se zde vypařuje. Výhodou tohoto média je daleko 
vyšší výparná teplota při stejném tlaku než je tomu u vody. Sytá pára organické látky je 
následně vedena na axiální turbínu, kde dochází podobně jako v klasickém R-C cyklu 
k expanzi. Po výstupu z turbíny jsou páry o nízkých parametrech vedeny do kondenzátoru, 
kde odevzdávají výparné teplo chladicí vodě terciálního okruhu, která slouží k dodávce tepla 
do tepelné sítě. Spaliny jsou po výstupu z olejového kotle ještě využity k předehřevu 
spalovacího vzduchu, regeneraci oleje, popř. k dohřevu topné vody na požadované parametry. 
Organické látky použité jako náhrada vody v sekundárním tepelném oběhu musí samozřejmě 
splňovat přísné předpisy a normy ve vztahu k životnímu prostředí [5, 19]. 
 
Obr. 10: Schéma zapojení ORC cyklu [19]. 
 
Celková účinnost tohoto cyklu dosahuje velmi vysokých hodnot při teplárenském 
modulu srovnatelném s parními turbínami. Při vhodném navržení tepelného oběhu lze toto 
teplo využít např. v systému CZT, případně k jiným účelům. Nabízí se využití 
u dřevozpracujících provozů k sušení řeziva, kde je kotelna přímo u zdroje paliva. Výhody 
oproti klasickému R-C cyklu podle [19] jsou: 
• nižší otáčky turbíny umožňující absenci převodovky; 
• minimální eroze lopatek (absence kapiček); 
• nižší teplota a tlak v celém oběhu; 
• vyšší životnost, nižší nároky na údržbu; 
• vysoká účinnost při nižších teplotních spádech; 
• odpadá doplňování a úprava vody. 
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Nevýhodou potom zůstává složitější systém než u R-C cyklu a vysoké investiční 
náklady na jednotku výkonu. V České Republice jsou v současnosti v provozu dvě zařízení 
s ORC cyklem, v Třebíči a v Trhových Svinech [5]. 
 
3.1.5 KVET s využitím parního stroje 
V parním cyklu sloužícím ke KVET lze pro jednotky o malých výkonech 70–300 kW 
použít namísto parní turbíny parního stroje, který má v těchto výkonových škálách lepší 
termodynamickou účinnost. Jejich instalace je vhodná zejména tam, kde by se technicky 
a ekonomicky nevyplatila parní turbína, což jsou oběhy s nízkými parametry páry a malým 
hmotnostním tokem zejména u malých jednotek na biomasu [5].  
 
 
Obr. 11: Parní stroj se šroubovými rotory [5]. 
1 – vstup páry, 2 výstup páry, 3 – rotor „samec“, 4 ucpávky, 5 synchronizační převod, 6třecí ložisko, 
7 – výstupní hřídel 
Moderní parní stroje jsou rychloběžné pístové stroje o výkonu od 10 kW do cca 1 MW 
s elektrickou účinností 10–20 %. Jejich výhodou je relativně dlouhá životnost. Druhým typem 
je šroubový parní stroj, kde pára expanduje mezi dvěma do sebe zapadajícími, protiběžnými 
šroubovými rotory. Tento typ se vyznačuje malou citlivostí na výkyvy kvality páry a může 
pracovat v širokém rozsahu výkonů. V České Republice se výrobou kogeneračních jednotek 
s parním strojem zabývá firma Polycomp, výrobou parních strojů potom např. firma Tenza 
[5].  
 
3.1.6 KVET s paroplynovým cyklem 
Paroplynová zařízení představují nejdokonalejší kogenerační technologii z hlediska 
celkové účinnosti vyšší než 80 % a vysokého teplárenského modulu, který může být až 1,4 
u dodávky tepla v horké vodě. Zpravidla se jedná o spalovací turbínu s kotlem na odpadní 
teplo, který vyrábí páru pro pohon parní turbíny. Použity bývají spalovací turbíny leteckých 
derivátů nebo turbíny klasického pozemního provedení. Parní turbíny mohou být protitlakové 
nebo kondenzační s regulovaným odběrem. Zapojení kondenzačních odběrových turbín je 
výhodné kvůli kolísajícím potřebám tepla během roku a možnosti vyššího podílu výroby 
elektřiny při snížených odběrech tepla [12].  
U paroplynových cyklů je naším cílem dosažení co nejvyšší celkové účinnosti 
a teplárenského modulu. Celková účinnost přímo závisí na účinnosti kotle na odpadní teplo, 
neboli teplotě spalin odcházejících do komína. Limitujícím faktorem je teplota rosného bodu 
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spalin kvůli korozi výhřevných ploch. Co nejnižší teplot se dosahuje dvou nebo tří tlakovým 
provedením kotle, popřípadě zařazením ohříváku topné vody do spalinového tahu jako 
poslední výhřevné plochy. Více tlakový systém následně znamená dělení turbíny na 
odpovídající počet dílů. V poslední době se objevují i aplikace se spalovacím motorem 
namísto turbíny [12].  
Oproti pouze parním teplárnám se paroplynový cyklus dle [12] vyznačuje následujícími 
výhodami:  
• výrazně vyšší výroba elektrické energie; 
• větší provozní pružnost; 
• menší zastavěná plocha; 
• nižší investiční náklady; 




3.1.7 KVET s využitím Stirlingova motoru 
Stirlingův motor má dva pracovní prostory o prakticky stejném tlaku, mezi nimiž proudí 
pracovní médium-plyn. První prostor je studený (chladič) a druhý horký. Mezi oběma 
prostory je obvykle ještě zařazena regenerace. Tyto komory jsou nejčastěji ohřívány 
a chlazeny vnějším ohřívačem a chladičem. Toto zařízení může pracovat prakticky 
s jakýmkoli zdrojem tepla počínaje sluneční energií, fosilními palivy a samozřejmě biomasou. 
Při výkonech 1–50 kW, dosažené elektrické účinnosti 25–33 % a teplárenském modulu až 
0,5, nabývá velký význam právě pro jednotky na biomasu ke KVET těch nejmenších výkonů. 
Vzhledem k poslední níže zmiňované výhodě je nutné podotknut, že umožňuje použití 
zplyňovacího generátoru s pevným ložem bez nutnosti čištění vznikajícího plynu v malých 
kogeneračních jednotách [5]. Mezi jeho výhody podle [5] patří:  
• dobrá účinnost a spolehlivost; 
• tichý chod; 
• nízké emise; 
• spaliny nejsou ve styku s pohyblivými částmi (nehrozí zadehtování). 
Obr. 12: Schéma paroplynového cyklu ve švédském Värnamo s technologií tlakového zplyňování biomasy [5]. 
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Nevýhodou zůstává špatná regulovatelnost a malá pohotovost provozu. K dosažení 
vysoké účinnosti je zapotřebí také relativně vysokých tlaků plynu. Americkou firmou 



























Obr. 13: Pokusná kogenerační jednotka na biomasu SOLO Stirling 161 [5]. 
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4 POROVNÁNÍ TEPELNÝCH CYKLŮ 
 
Z výše uvedených faktů vyplývá rostoucí význam využití biomasy ke kombinované 
výrobě elektřiny a tepla v jednotkách malého výkonu, tzv. mikrokogeneraci. Tato práce si 
klade za cíl srovnat tři různé tepelné cykly využívající jako palivo právě biomasu. 
Srovnávacími kritérii budou hodnoty elektrické a celkové účinnosti a velikost teplárenského 
modulu, tedy poměr mezi množstvím vyrobené elektrické energie a tepla. Kvůli 
srovnatelnosti vypočtených hodnot jsou uvažována zařízení se stejnými nebo pouze nepatrně 
odlišnými elektrickými výkony kromě posledního cyklu. Nepodařilo se sestavit oběh s ještě 
nižšími parametry a elektrický i tepelný výkon vychází o řád vyšší než u předchozích cyklů. 
Po navržení tepelných schémat a bilančním výpočtu pro stejný druh paliva, dřevní borové 
štěpky o výhřevnosti 5,16=riQ kgMJ / , jejíž parametry byly převzaty z [20], slouží tyto 
hodnoty k srovnání významu použitých technologií pro jednotky uvedeného výkonu 
s přihlédnutím k jejich technické náročnosti, složitosti instalace a zkušenostmi s jejich 
provozem.  
Uvažovány jsou tři různé technologie. Jedná se v zásadě o srovnání dvou nových 
a dosud v uvažované podobě nevyzkoušených, ale slibných energetických celků, s třetí již 
dokonale prověřenou technologií. V prvním cyklu dochází ke zplyňování biomasy 
s následným spálením energoplynu, ohřevem vzduchu a výrobou elektrické energie 
v horkovzdušné turbíně a ohřevem topné vody (dále jen TV) zbytkovým teplem spalin. Druhý 
cyklus má taktéž zplyňovací část, po které následuje ohřev TV, vypírka plynu a spalování 
v kogenerační jednotce. Třetím tepelný oběh využívá klasický Rankine-Clausiův cyklus. 
Oběh je složen z parního kotle, protitlakové turbíny, výměníku TV a napájecí nádrže.  
 
4.1  Tepelný oběh s horkovzdušnou turbínou o výkonu 80 kWe 
4.1.1 Návrh tepelného cyklu 
V uvažovaném tepelném oběhu je elektrická energie vyráběna pomocí turbosoustrojí. Dřevní 
štěpka sloužící jako palivo je zplyňována, vznikající energoplyn je posléze spalován 
v dopalovací komoře. Spaliny pak v následně zařazeném tepelném výměníku rozděleném na 
dvě části předávají teplo horkému vzduchu dodávanému kompresorem. Ohřátý vzduch po 
výstupu z výměníku expanduje v horkovzdušné turbíně. Výrobce uvádí elektrický výkon 
turbosoustrojí 86,80=elP ekW . Po expanzi je část vzduchu zavedena do tepelného výměníku, 
konkrétně mezi jeho dvě části, kde se mísí se spalinami pro lepší využití tepla. Zbytek 
vzduchu je rozdělen mezi zplyňovací a dopalovací komoru. Z tepelného výměníku 
spaliny-vzduch vychází směs vzduchu a spalin o stále poměrně vysoké teplotě, proto je této 
směsi využito k ohřevu TV v dalším tepelném výměníku. Rámcově je tento projekt řešen na 
Energetickém ústavu FSI VUT v Brně spolu se společností ATEKO Hradec Králové a dalšími 
subjekty. Uvažované zařízení se skládá z: 
• zplyňovací komora Gemos; 
• dopalovací komora; 
• výměník tepla spaliny-vzduch; 
• jednohřídelové turbosoustrojí NETZ; 
• výměník tepla spaliny-voda. 
 
Milan Houdek             EÚ, FSI, VUT v Brně 
SROVNÁNÍ ENERGETICKÝCH OBĚHŮ Z POHLEDU JEJICH CELKOVÉ ÚČINNOSTI 
- 31 - 
Obr. 14: Schéma cyklu s vyznačenými body a známými parametry. 
 
4.1.2 Stechiometrický výpočet 
Zplyňování a následné spalování bylo v následujícím výpočtu zjednodušeno na pouhé 
spalování uvažovaného paliva a výpočet je proveden na základě složení paliva. Bylo tak 
učiněno kvůli nedostatku dat o složení výstupního plynu ze zplyňovací komory a kvůli 
zjednodušení. Z hlediska tepelné bilance si toto zjednodušení můžeme dovolit. 
Stechiometrický výpočet byl proveden na základě vztahů uvedených v [21]. Při detailním 
výpočtu zplyňování a následného spalování energoplynu by bylo třeba přiváděný vzduch 
rozdělit na primární a sekundární, jak je naznačeno v uvedeném schématu. Z pohledu tepelné 
bilance tento krok však nutný není. Jako palivo je uvažována borová odpadní štěpka 
s parametry uvedenými v Tab. 4 o výhřevnosti 5,16=riQ kgMJ / . Přiváděný vzduch 
uvažujeme o složení uvedeném v Tab. 3. Při přepočtu bylo použito stejné množství vlhkosti 
jako při následném výpočtu minimálního množství spalovacího vlhkého vzduchu podle [21] 
odpovídající zhruba 70% vlhkosti při 20 °C. 
 








O2 21 20,7 
N2 78,05 76,8 
Ar 0,92 0,9055 
CO2 0,03 0,02953 
H2O 0 1,6  
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Minimální množství potřebného vzduchu 
Předpokládá se, že kyslík obsažený v palivu se během procesu zapojí do hoření. Podíl 
síry je v palivu nižší než 0,01 % a proto je ve výpočtu zanedbána. Nejprve je třeba vypočítat 
minimální množství kyslíku (4.1), poté můžeme stanovit množství suchého vzduchu 
potřebného pro spálení 1 kg paliva (4.2).  
 
  Tab. 5: Molární hmotnosti prvků [21]. 



















































865,0 ==  
 
Pro výpočet minimálního množství vlhkého vzduchu volíme hodnotu 016,1=vχ  ve 
vztahu (4.3) pro normální klimatické podmínky dle [21], pomocí této hodnoty bylo také 
přepočteno objemové složení vlhkého vzduchu uvedené v Tab. 3. Následně je možné stanovit 
množství vody přivedené ve spalovacím vzduchu (4.4). 
 










min 186,412,4016,1 =⋅=  
minmin2 VSVV
vz
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Minimální objem spalin 
Pro stanovení minimálního objemu spalin je nejprve třeba stanovit objemy jednotlivých 
složek spalin. Předpokládáme dokonalé spalování, proto bude ve spalinách přítomen pouze 
oxid uhličitý, dusík, vodní pára a argon, kterým jsou ve výpočtu označeny veškeré přítomné 
vzácné plyny. Podle vztahu (4.5) vypočteme množství oxidu uhličitého, podle (4.6) potom 

































4,22 =⋅+⋅=  














OH OWHO 2min2 016,18
4,22
032,4













8,44 =+⋅+⋅=  
 
Minimální objem vlhkých spalin je dán součtem jednotlivých složek spalin vztažených 
na spálení 1 kg paliva (4.9).  
 










min 909,4839,0038,0217,3815,0 =+++=  
 
Spalování s přebytkem vzduchu α = 4,4 
Výpočet výše je proveden pro dokonalé spalování s přebytkem vzduchu 1=α , tedy se 
stechiometrickým množstvím vzduchu. K dosažení optimální teploty za dopalovací komorou 
okolo 1000 °C je třeba v naší modelové situaci zvýšit podíl přiváděného vzduchu. Teplotu za 
spalovacím prostorem určíme na základě bilance ohniště. Kromě této teploty zde vystupuje 
ještě druhá neznámá a tou je právě součinitel přebytku vzduchu. Tento výpočet proto musel 
být proveden iteračně a velikost součinitele přebytku vzduchu upravována tak dlouho, dokud 
teplota za dopalovací komorou, zde ztotožněná s teplotou nechlazeného plamene, neměla 
žádoucí hodnotu. Reálné množství vlhkých spalin se posléze stanoví dne rovnice (4.10) 
a obsah vzduchu přimíšeného ve spalinách podle (4.11). 
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143,19186,4)14,4(909,4 =⋅−+=  










233,14909,4143,19 =−=  
 
4.1.3 Výpočet koncentrací složek spalin 
Hmotnostní a objemové koncentrace 
Pro stanovení měrné tepelné kapacity spalin bylo třeba nejprve stanovit objemové 
a následně hmotnostní koncentrace jednotlivých plynných složek. Spaliny jsou v tomto 
případě značně naředěny vzduchem kvůli vysokému součiniteli α. Objemové koncentrace 
jednotlivých složek spalin při stechiometrickém spalování se stanoví dle rovnice (4.12). Pro 
spalování při součiniteli přebytku vzduchu α pak dle vztahu (4.13), výsledky jsou uvedeny 











OOOO ⋅+⋅= ,min,,ασ   [ ]−      (4.13) 
 
Měrné tepelné kapacity jednotlivých složek spalin byly převzaty z [22]. Pro stanovení 
celkové měrné tepelné kapacity spalin bylo nejdříve třeba spočítat molární hmotnost spalin 
(4.14) a následně přepočítat objemové podíly na podíly hmotnostní (4.15), neboť měrná 
tepelná kapacita je v [22] vztažena na 1 kg plynu. Vypočtené hodnoty jsou uvedeny v Tab. 6. 
 
∑ ⋅= ioiSV MM ασ ,   ⎥⎦⎤⎢⎣⎡mol
kg       (4.14) 
+⋅+⋅+⋅+⋅= 01,44045,0944,39008713,001,28739,032154,0SVM  
mol
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Měrné tepelné kapacity spalin a vzduchu 
Vrozsahu teplot 275–1300 K byl pro spaliny zpracován graf závislosti měrné tepelné 
kapacity na teplotě a proložen vhodným polynomem (4.16). Pro výpočet měrné tepelné 
kapacity vlhkého vzduchu byly hodnoty převzaty z [21] v rozsahu 100–900 °C. Protože jsou 
vztaženy na 1 Nm3, bylo je zapotřebí podělit hustotou vzduchu za normálních podmínek, 
uvažovanou vzρ  = 1,251 3−⋅mkg . Závislost měrné tepelné kapacity vlhkého vzduchu na 
teplotě popisuje rovnice (4.17). Do vztahu pro spaliny je třeba dosazovat teplotu v [K], kdežto 
pro vzduch ve [°C]. 
 




kJ    (4.16) 




kJ     (4.17) 
 
4.1.4 Výpočet teploty nechlazeného plamene 
Hmotnostní podíly spalin a vlhkého vzduchu 
Teplota nechlazeného plamene za dopalovací komorou je teplotou spalin vstupujících 
do tepelného výměníku. Čím vyšší teploty spalin je dosaženo, tím klesá spotřeba paliva 
a roste účinnost. S růstem této teploty však roste i tepelné namáhání výměníku, proto bylo 
třeba nepřesáhnout teplotu přibližně 1050 °C. Pro výpočet této teploty je nejdříve zapotřebí 
spočítat hustotu spalin (4.18) kvůli stanovení hmotnostního podílu spalin (4.19) a potřebného 
vzduchu (4.20) vztažené na 1 kg paliva. Hustoty jednotlivých plynů jsou uvedeny v Tab. 7.  
 
  Tab. 7: Hustoty jednotlivých složek spalin [21]. 
Plyn O2 CO2 N2 Ar H2O CO H2 CH4 
Hustota 
[kg/m3] 1,42891 1,9768 1,2505 1,78385 0,8058 1,2506 0,089867 0,716  
 
∑ ⋅= iiSV ρσρ α,   ⎥⎦⎤⎢⎣⎡ 3m
kg        (4.18) 
+⋅+⋅+⋅+⋅= 9768,1045,078385,1008713,02505,1739,042891,1154,0SVρ  
3293,18058,0056,0 m
kg=⋅+  
Tab. 6: Objemové a hmotnostní složení spalin. 
Složka 
Objemový podíl oiσ  
(α=1) [%obj.] 
Objemový podíl ασ ,oi  
(α=4,4) [%obj.] 
Hmotnostní podíl ασ ,mi  
(α=4,4) [%hm.] 
O2 0 15,4 17 
N2 65,5 73,9 71,5 
Ar 0,7722 0,8713 1,2 
CO2 16,6 4,5 6,8 
H2O 17,1 5,6 3,5  
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kg       (4.19) 
pal
SVm kg
kgO 751,24293,1141,19 =⋅=  





kg       (4.20) 
pal
VVm kg
kgO 043,23251,142,18 =⋅=  
 
Teplota nechlazeného plamene 
Pro výpočet teploty za dopalovací komorou, zde počítanou jako teplotu nechlazeného 
plamene, je třeba nejprve definovat některé parametry. Účinnost ohniště uvažujeme 
97,0=ohη  a ztrátu nedopalem, zde myšleno jak mechanickým, tak chemickým, 05,0=Nξ . 
Teplotu vzduchu vstupujícího do prostoru spalování potom 600 °C. Měrná tepelná kapacita 
spalin je stanovena dle (4.16) 245,1, =sppc  11 −− ⋅⋅ KkgkJ , vzduchu podle (4.17) 
103,1, =vzpc  11 −− ⋅⋅ KkgkJ . Teplota nechlazeného plamene pro iterační metodou stanovený 

















  [ ]C°     (4.21) 
( )





4.1.5 Tepelná bilance výměníku V1 
Tepelný výměník spaliny-vzduch je řešen jako dvoustupňový, rozdělený na dvě části 
V1 a V2, což je patrné z Obr. 15. Před výměník V2 zavádíme část vzduchu po expanzi na 
turbíně. Hmotnostní tok vzduchu je roven 3727=vzm  1−⋅ hkg , je určen charakteristikou 
kompresoru a platí tedy za konstantní parametr. Přerozdělení vzduchu napomáhá lepšímu 
využití veškerého tepla a zabezpečuje optimální nastavení teploty za dopalovací komorou 






Tab. 8: Známé teploty výměníků V1 a V2. 
Bod 
oběhu 2 3 4 5 
Teplota 
[°C] 198 597 850 600  
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Střední teploty a měrné tepelné kapacity 
Jelikož není známa teplota spalin za první částí výměníku V1 ani hmotnostní tok spalin, 
nutný k určení množství paliva, je tato teplota na počátku výpočtu zvolena a její velikost 
zpětně kontrolována na základě nutné teplotní diference v bodě B po přívodu části vzduchu 
o teplotě 600 °C. Teplotní diference zde musí zůstat alespoň Ct °≥Δ 30 . Na základě 
optimalizovaného výpočtu je teplota spalin na výstupu z výměníku V1 ( At ) stanovena na 
650 °C. Vstupní teplotou je teplota nechlazeného plamene vypočtená výše ( nptt =6 ). Měrná 
tepelná kapacita spalin se stanoví na základě střední teploty (4.22), a je rovna dle (4.16) 
202,1, =sppc  11 −− ⋅⋅ KkgkJ . Pro střední teplotu vzduchu (4.23) je pak měrná tepelná kapacita 








,       (4.22) 
C
tt




,       (4.23) 
 
Hmotnostní tok spalin a množství paliva 
Hmotnostní tok spalin se stanoví na základě tepelné bilance výměníku V1 (4.24). 
Uvažována je jeho účinnost 97,0=vη . Dosazením za tepelné toky na obou stranách rovnice 
a vyjádřením hmotnostního toku spalin dostaneme vztah (4.25). Množství spotřebované 
štěpky se potom stanoví na základě hmotnostního toku vznikajících spalin na 1 kg paliva 
(4.26). 
 
vspvz QQ η⋅=           (4.24) 



















Obr. 15: Schéma tepelného výměníku. 
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kg         (4.26) 
h
kgmpal 93,95751,24
39,2374 ==  
 
4.1.6 Tepelná bilance výměníku V2 
Do spalin se před vstupem do výměníku V2 přivádí část vzduchu po expanzi o teplotě 
600 °C. Teplota směsi tím poklesne a změní se i její hmotnostní složení, což je třeba ve 
výpočtu zohlednit.  
 
Hmotnostní tok směsi přes výměník V2 a podíly jednotlivých složek 
Nejprve je nutné spočítat hmotnostní tok vzduchu přivedeného do výměníku. Ten 
zjistíme na základě spotřeby vzduchu pro spálení přiváděného množství paliva při 
stanoveném přebytku vzduchu α na základě bilance (4.27). Celkové množství směsi vzduchu 
a spalin proudící výměníkem V2 se stanoví jako součet množství přivedeného vzduchu 
a spalin (4.28). 
 




kg       (4.27) 
h
kgm vvz 45,1516)93,95043,23(3727, =⋅−=&  




kg        (4.28) 
h
kgmsm 84,389039,237445,1516 =+=&  
 
Podíly spalin a vzduchu kvůli spočtení měrné tepelné kapacity se stanoví dle jejich 







& ,=   [ ]−         (4.29) 
39,0
84,3890






&=   [ ]−         (4.30) 
61,0
84,3890
39,2374 ==spx  
 
Teplota směsi a kontrola tepelného spádu 
Teplotu směsi lze stanovit úměrou na základě hmotnostních podílů a teplot jednotlivých 
složek (4.31). V bodě B je taktéž zapotřebí zkontrolovat tepelný spád (4.32). Z výsledku 
vyplývá, že požadavek na minimální teplotní diferenci 30 °C je splněn a navržená teplota 
spalin za výměníkem V1 je v pořádku. 
 
5txtxt vzAspB ⋅+⋅=   [ ]C°        (4.31) 
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CtB °=⋅+⋅= 51,63060061,065039,0  
Cttt BB °=−=−=Δ 51,33597513,6303       (4.32) 
 
Měrná tepelná kapacita směsi a vzduchu 
Měrnou tepelnou kapacitu vzduchu stanovíme na základě jeho střední teploty (4.33) ve 
výměníku V2 podle vztahu (4.17). Pro směs spalin se vzduchem je situace obtížnější, neboť 
neznáme její výstupní teplotu. Ta musí být jako v několika předchozích případech odhadnuta 
a iteračním způsobem upravena podle tepelné bilance. Po provedení těchto kroků vychází 
výstupní teplota směsi 2317 =t C° . Střední teplota směsi se spočte podle (4.34), měrná 
tepelná kapacita spalin pak pro tuto teplotu vychází dle (4.16) 086,1, =sppc  11 −− ⋅⋅ KkgkJ , 
vzduchu podle (4.17) 109,1, =vzpc  11 −− ⋅⋅ KkgkJ . Měrná tepelná kapacita směsi je pro 








,       (4.33) 
C
tt




,      (4.34) 





     (4.35) 
Kkg
kJc smp ⋅=⋅+⋅= 1,1109,139,0086,161,0,  
 
Výstupní teplotu směsi spalin se vzduchem lze stanovit na základě tepelné bilance 
výměníku V2, která je stejná jako pro výměník V1 (4.24). Po rozepsání a úpravě této rovnice 
výstupní teplotu spalin spočteme podle vztahu (4.36). I zde je třeba zachovat teplotní diferenci 
alespoň 30 °C. Kontrola teplotního spádu je podle vztahu (4.37) v pořádku a tato teplota je 
v dostatečné shodě s předpokladem. 
 
vspvz QQ η⋅=            


















)198597(115,13727)15,27351,630( 77  
Cttt °=−=−=Δ 99,3219899,230277       (4.37)  
4.1.7 Ohřev TV 
Za výměník V2 zařazujeme další tepelný výměník, tentokrát k ohřevu TV, pro 
maximální využití tepla ve spalinách. Kvůli velkému podílu vzduchu ve směsi 
a zanedbatelnému obsahu síry v palivu je možné volit výstupní teplotu směsi spalin a vzduchu 
poměrně nízkou. Zpracovány jsou dvě varianty teplot topné vody a pro každou z nich je nutné 
ponechat jinou výstupní teplotu spalin kvůli zachování dostatečného teplotního spádu. Pro 
teplotní spád topné vody 50/70 °C je výstupní teplota směsi stanovena na 80 °C, pro variantu 
s topnou vodou 70/90 °C pak 100 °C. V Tab. 9 jsou posléze srovnány tepelné výkony 
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výměníků TV, celková účinnost a teplárenský modul jednotlivých variant. Vyčíslen je zde 
výpočet pouze první varianty, neboť je pro druhou naprosto obdobný. 
 
Měrná tepelná kapacita směsi 
Nejprve se jako v předchozím případě spočte střední teplota směsi (4.38). Pro tuto 
teplotu je podle vztahu (4.16) měrná tepelná kapacita spalin 045,1, =sppc  11 −− ⋅⋅ KkgkJ  
a vzduchu dle (4.17) 061,1, =vzpc  11 −− ⋅⋅ KkgkJ . Na základě poměrného složení směsi se 








,       (4.38) 
Kkg
kJc smp ⋅=⋅+⋅= 051,1061,139,0045,161,0,  
 
Tepelná bilance výměníku a tepelný výkon 
Bilanční rovníce je obdobná jako v předchozím případě a lze ji popsat vztahem (4.39), 
z něhož po rozepsání vyjádříme a vypočteme tepelný výkon výměníku (4.40).  
 
vsmTV QQ η⋅=           (4.39) 
3600
)( 87, ttcmQ smpsmvTV
−⋅⋅⋅= &η   [ ]kW       (4.40) 
kWQTV 41,1663600
)80231(051,184,389097,0 =−⋅⋅⋅=  
 
4.1.8 Výpočet účinností a teplárenského modulu 
Po spočtení celého tepelného oběhu je možné stanovit elektrickou a celkovou účinnost 
a hodnotu teplárenského modulu. Před stanovením účinností je třeba nejprve spočítat 






QmQ &=   [ ]kW        (4.41) 
kWQpal 69,4393600
1650093,95 =⋅=  
 
Následně lze určit jak elektrickou, tak tepelnou účinnost dle (4.42) a (4.43). Hodnotu 
teplárenského modulu stanovíme podle vztahu (3.1), zaměníme pouze množství vyrobené 
elektrické energie E  za elektrický výkon elP  a množství tepla dodaného spotřebiteli spotQ  






Pη   [ ]%        (4.42) 
%39,18100
69,439
86,80 =⋅=elη          
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QPη   [ ]%        (4.43) 
%24,56100
69,439










V Tab. 9 můžeme vidět rozdíl v tepelném výkonu, celkové účinnosti a teplárenském 
modulu zařazením výměníku TV o různém teplotním spádu. Zvýšení teplotního spádu 
o 20 °C na 70/90 °C znamená snížení celkové účinnosti o 5%. Pokud ale dostačuje nižší 
tepelný výkon při zachování výkonu elektrického, nebo se jedná o instalaci na starší 




Dle [8] docházelo při měření na srovnatelné jednotce ke kolísání teploty spalin na 
výstupu ze spalovací komory. Změna teploty spalin na výstupu z dopalovací komory 
způsobuje kolísání teploty vzduchu na vstupu do turbíny a následně i změnu výkonu 
turbosoustrojí. Kvůli znázornění vlivu změny vstupní teploty vzduchu do turbíny na 
elektrický výkon byl proveden výpočet elektrického výkonu pro různé teploty. Spočtené 
hodnoty jsou graficky znázorněny na Obr. 16. Vstupní teplota vzduchu na turbínu byla 
postupně měněna v rozmezí 810–860 °C. V Tab. 11 jsou uvedeny parametry turbosoustrojí 
dané výrobcem.  
Nejprve bylo dle (4.44) třeba spočítat entalpie vzduchu na vstupu a výstupu turbíny. 
Změny výstupní teploty zde předpokládány nebyly, uvažována byla konstantní hodnota 
Tab. 9: Vliv teplotního spádu topné vody na účinnost a teplárenský modul. 
Teplotní spád 







50/70 166,408 56,24 0,486 
70/90 144,607 51,28 0,559  
Tab. 10: Přehled vypočtených hodnot cyklu s turbosoustrojím. 
Veličina Vypočtená hodnota Jednotka 
Teplota nechlazeného plamene 1041,55 [°C] 
Množství spalin 2374,39 [kg/h] 
Množství paliva 95,93 [kg/h] 
Množství vzduchu přivedeného do výměníku 1516,45 [kg/h] 
Množství směsi 3890,84 [kg/h] 
Teplota směsi v bodě B 630,51 [°C] 
Výstupní teplota směsi 230,99 [°C] 
Tepelný výkon 166,41 [kW] 
Elektrická účinnost 18,39 [%] 
Celková účinnost 56,24 [%] 
Teplárenský modul 0,486 [-]  
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600 °C, pro kterou byla dle (4.17) stanovena 061,1, =vzpc  11 −− ⋅⋅ KkgkJ . Výpočet je zde 
naznačen pouze pro jednu vstupní teplotu, a to 810 °C, pro všechny ostatní je naprosto 
obdobný. Měrná tepelná kapacita vzduchu pro tuto teplotu je dle (4.17) 
16,1, =vzpc  11 −− ⋅⋅ KkgkJ .Dále bylo třeba stanovit skutečné množství vzduchu jdoucího na 
turbínu odečtením ztrát netěsností (4.45). Izoentropický výkon turbíny se posléze spočte dle 
(4.46). Mechanický výkon turbíny potom stanovíme pomocí vztahu (4.47). Od této hodnoty je 
třeba odečíst mechanický příkon kompresoru, abychom získali výkon spojkový (4.48). 
V posledním kroku je třeba počítat se ztrátami při přeměně mechanického výkonu na výkon 
elektrický (4.49).  
Změna vstupní teploty (tím pádem teplotního spádu) ovlivní také izoentropickou 
účinnost turbíny. Kolísání teplot se zde nepředpokládá tak velké, aby tuto veličinu ovlivnilo 
zásadně. Při výraznějších změnách teploty by se však její změna musela vzít v úvahu.  
 




kJ         (4.44) 
kg
kJiin 36,93981016,1 =⋅=  
kg
kJiout 92,661600103,1 =⋅=  




kg        (4.45) 
h






−⋅= &   [ ]kW       (4.46) 
kWPiz 14,2843600
)92,66136,939(3687 =−⋅=  
mechizizmech PP ηη ⋅⋅=   [ ]kW        (4.47) 
kWPmech 42,23399,08298,014,284 =⋅⋅=  
KmechSp PPP −=   [ ]kW        (4.48) 
kWPSp 12,473,18642,233 =−=  
mnGspel PP ηη ⋅⋅=   [ ]kW        (4.49) 
kWPel 53,4295,095,012,47 =⋅⋅=  
Tab. 11: Parametry turbosoustrojí. 
Veličina Zadaná hodnota Jednotka
Elektrický výkon 80,86 [kWe]  
Příkon kompresoru 186,3 [kW] 
Účinnost generátoru 95 [%] 
Účinnost frekvenč. měniče 95 [%] 
Mechanická účinnost 99 [%] 
Izoentropická účinnost 82,98 [%] 
Hmotnostní tok vzduchu  3727 [kg/h] 
Ztráty netěsností 40 [kg/h]  
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Z Obr. 16 je patrná téměř přímá úměrnost mezi vstupní teplotou vzduchu do turbíny 
a elektrickým výkonem. Měrná tepelná kapacita vzduchu se při takto malých teplotních 
změnách totiž mění pouze nepatrně. Pokles teploty vzduchu o 10 °C má tak za následek 
snížení elektrického výkonu o téměř 10 kW. Takové změny jsou samozřejmě nežádoucí a je 
nutné zabránit poklesu teploty spalin na vstupu do výměníku V1, tedy v dostatečné míře 
regulovat zplyňovací proces.  
 
 
4.2 Tepelný oběh s kogenerační jednotkou o výkonu 70 kWe 
4.2.1 Návrh tepelného cyklu 
V tomto tepelném oběhu je elektrická energie vyráběna pomocí plynového motoru 
v kogenerační jednotce, ve které je chlazením hlavy válců, oleje a spalin také ohřívána TV. 
Energoplyn pro pohon kogenerační jednotky se vyrábí zplyňováním stejné odpadní dřevní 
štěpky jako v předchozím případě pomocí zplyňovacího generátoru. Ten z něho vystupuje 
o poměrně vysoké teplotě, zde je uvažováno 750 °C. Kvůli obsahu určitého podílu dehtu 
a prachových částic musí být plyn před KJ čištěn, což v tomto případě zajišťuje vodní sprcha. 
Dehet kondenzuje při teplotách okolo 300 °C, proto je možné před čištěním ještě určitou část 
tepla plynu využít, zde opět k ohřevu TV v tepelném výměníku energoplyn-voda. Vodní 
sprcha následně plyn zchladí na teplotu 10 °C. Před přivedením do KJ se energoplyn zavádí 
ještě do posledního tepelného výměníku, kde dochází k jeho mírnému ohřátí na teplotu 25 °C. 
Schéma popsaného cyklu je na Obr. 17. Uvažované zařízení se skládá z: 
• zplyňovací generátor; 
• výměník tepla energoplyn-voda; 
• výměník tepla energoplyn-energoplyn; 
• vodní sprcha k čištění plynu; 
• kogenerační jednotka TEDOM T100SP BIO. 
 





















Obr. 16: Graf  závislosti elektrického výkonu na vstupní teplotě vzduchu do turbíny. 
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4.2.2 Výpočet spotřeby paliva 
Parametry plynu na výstupu ze zplyňovacího generátoru pro borovou štěpku byly 
převzaty z [20]. Výhřevnost plynu je zde uvedena 4510, =r pliQ 1−⋅ kgkJ , složení potom dle 
Tab. 13. Přepočet na hmotnostní podíly byl proveden podle vztahu (4.15) hned po spočtení 
molární hmotnosti energoplynu (4.14).  
 
+⋅+⋅+⋅+⋅+⋅= 01,28152,001,4423,0016,2009414,001,28594,032002391,0plM  
mol
kg768,26032,16012,0 =⋅+  
 
 
Obr. 17: Schéma tepelného oběhu s KJ. 
Tab. 12: Známé teploty oběhu s kogenerační jednotkou. 
 
Bod 
oběhu 1 4 5 6 7 8 
Teplota 
[°C] 750 850 600 25 20 150 
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Množství potřebného energoplynu 
K zjištění nutného množství energoplynu pro kogenerační jednotku je třeba vycházet 
z energetické bilance. Množství tepla přivedené v bioplynu při parametrech uvedených 
výrobcem je třeba přivézt i v energoplynu z generátoru. Výrobce uvádí spotřebu bioplynu 
44=bpV&  hNm /3  při 65 % obsahu methanu za normálních podmínek [23]. Pro tuto hodnotu 
uvažujeme průměrnou výhřevnost bioplynu 23, =rbpiQ 3/ NmMJ . Měrná tepelná kapacita 
energoplynu pro danou teplotu se stanoví pomocí rovnice (4.50) 132,1, =plpc  11 −− ⋅⋅ KkgkJ . 
Tento vztah byl získán obdobně jako v předchozím případě pro teploty 1300275 −  K 
proložením vhodnou funkcí, teploty je nutné dosazovat v [K]. Hmotnostní tok energoplynu se 
pak určí dle rovnice (4.51), kde uvažujeme i fyzické teplo předehřátého plynu na 256 =t  °C. 
 





























Při výpočtu množství paliva pro produkci potřebného množství energoplynu vycházíme 
z hodnot spotřeby paliva a průtoku plynu na zařízení VUT v Brně uvedených v [20] pro 
uvažované palivo, tedy borovou štěpku. Na tomto zařízení byl naměřen průtok plynu 
5,38, =zkplV&  hNm /3  při spotřebě paliva 20, =zkpalm&  hkg / . Nejprve je třeba spočítat hustotu 
energoplynu za normálních podmínek dle (4.18), hodnoty hustot jednotlivých složek 
nalezneme v Tab. 7. Při výpočtu potřebného množství paliva vycházíme z předpokladu přímé 












podíl   
[%hm.] 
O2 0,2 0,2391 
N2 56,8 59,4 
H2 12,5 0,9414 
CO2 14 23 
CO 14,5 15,2 
CH4 1,996 1,2  
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4.2.3 Tepelná bilance výměníku pro předehřev vzduchu 
V uvažovaném tepelném oběhu ohříváme vzduch před vstupem do zplyňovacího 
generátoru na teplotu 1508 =t °C. Teplota vzduchu nasávaného z okolí je uvažována 
207 =t °C.  
 
Měrné tepelné kapacity pro střední teploty 
K sestavení bilanční rovnice výměníku je třeba znát měrné tepelné kapacity obou médií 
pro střední teploty. Teplota energoplynu na výstupu z výměníku není známa a musí být 
stanovena iteračním postupem. Na začátku výpočtu je tato teplota zvolena a kontrolována na 
základě tepelné bilance, výpočet probíhá tak dlouho, dokud se počáteční a koncová teplota 
dostatečně neshodují. Po provedení zmíněných kroků vychází výstupní teplota plynu na 
5,6902 =t °C. Vstupní teplotu uvažujeme dle návrhu 7501 =t °C. Nejprve se stanoví střední 








,        (4.53) 




,       (4.54) 
 
Měrná tepelná kapacita vzduchu je dle (4.17) 055,1, =vzpc  11 −− ⋅⋅ KkgkJ , energoplynu pak 
dle (4.50) 35,1, =plpc  11 −− ⋅⋅ KkgkJ . 
 
Tepelná bilance výměníku 
Před sestavením tepelné bilance musíme nejprve stanovit množství přiváděného 
vzduchu. Pro jednoduchost je proces zplyňování uvažován beze ztrát a množství přivedeného 
paliva a vzduchu se musí rovnat množství produkovaného plynu. Hmotnostní tok vzduchu se 
počítá dle vztahu (4.55). Tepelná bilance výměníku je potom obdobná jako v předchozích 
případech (4.56), účinnost výměníku je uvažována opět 97,0=vη . Po rozepsání bilanční 
rovnice můžeme vyjádřit teplotu na výstupu z výměníku vztahem (4.57). Teplota na výstupu 
je v dostatečné shodě s předpokladem. 
 




kg       (4.55) 
h
kgmvz 59,1268,96)0041,01(99,222 =⋅−−=&  
vplvz QQ η⋅=           (4.56) 
)()( 21,78, ttcmttcm plpplvvzpvz −⋅⋅⋅=−⋅⋅ && η  
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4.2.4 Tepelná bilance výměníku pro ohřev energoplynu před KJ 
Pro zlepšení tepelné bilance a kvůli požadavkům KJ se energoplyn nejprve mírně 
předehřívá. Výměník k tomu určený je dle navrženého schématu umístěn za výměníkem 
k předehřevu vzduchu, ohřívaným i ohřívacím médiem je v tomto případě tentýž plyn, pouze 
na jiné teplotní hladině.  
 
Měrné tepelné kapacity plynů 
Vstupní teplota chladnějšího plynu je 105 =t  °C, výstupní teplota 256 =t  °C. Teplejší 
plyn vstupuje do výměníku o teplotě 5,6902 =t  °C, výstupní teplotu opět neznáme. Musí být 
odhadnuta a iteračně upravena na základě rovnice tepelné bilance, po provedení těchto kroků 








,,        (4.58) 
C
tt




,,       (4.59) 
 
Měrná tepelná kapacita ohřívacího plynu vychází dle (4.49) 34,1,, =Tplpc  11 −− ⋅⋅ KkgkJ , 
ohřívaného plynu potom 129,1,, =Splpc  11 −− ⋅⋅ KkgkJ . 
 
Tepelná bilance výměníku a kontrola výstupní teploty 
Rovnici tepelné bilance vyjadřuje vztah (4.60). Po jeho rozepsání můžeme vyjádřit 
teplotu na výstupu z výměníku 3t (4.61). Vypočtená hodnota je v dostatečné shodě s hodnotou 
počáteční. 
 
vTplSpl QQ η⋅= ,,          (4.60) 
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4.2.5 Ohřev TV energoplynem 
První část ohřevu TV probíhá v tepelném výměníku voda-energoplyn zařazeném za 
výměníkem k předehřevu energoplynu před KJ, druhá potom v samotné kogenerační jednotce.  
 
Měrná tepelná kapacita plynu 
Pro sestavení bilanční rovnice a výpočet tepelného výkonu výměníku je třeba nejprve 
stanovit teplotu plynu na výstupu a následně střední teplotu plynu ve výměníku. Výhodné by 
bylo plyn ochladit co nejvíce, což ale není možné. Energoplyn ze zplyňovacího generátoru 
obsahuje určité procento dehtu a ten kondenzuje při teplotách okolo 300 °C. Při podkročení 
této teploty by docházelo k zalepování výměníku na straně energoplynu, snižování součinitele 
prostupu tepla a tím pádem i tepelného výkonu výměníku. Proto volíme výstupní teplotu 
s jistou rezervou na 3304 =t  °C. Vstupní teplota plynu je 5,6773 =t  °C. Střední teplotu 








,       (4.62) 
 
Pro tuto střední teplotu vychází dle (4.50) měrná tepelná kapacita energoplynu 
285,1, =plpc  11 −− ⋅⋅ KkgkJ . Vzhledem k parametrům KJ bychom volili teplotní spád topné 
vody 70/90 °C kvůli zapojení do jednotné topné sítě. Volba spádu však, na rozdíl od prvního 
oběhu, nemá vliv na celkovou účinnost kvůli nutnosti vysoké výstupní teploty energoplynu.  
 
Tepelná bilance výměníku a jeho výkon 
Rovnici tepelné bilance výměníku TV vyjadřuje vztah (4.63). Po rozepsání a vyjádření 
je možné spočítat tepelný výkon výměníku (4.64). 
 






−⋅⋅⋅= &η   [ ]tkW      (4.64) 
tvTV kWQ 83,263600
)3305,677(285,199,22297,0
, =−⋅⋅⋅=  
 
4.2.6 Výpočet pračky plynu 
Pračku plynu sprchového typu do oběhu zařazujeme, jak již bylo zmíněno, kvůli čištění 
plynu spalovaného v KJ. Vstupní teplota vody je ze zadání stanovena na 5, =inVt  °C, výstupní 
teplota na 20, =outVt  °C.  
 
Měrná tepelná kapacita plynu 
Energoplyn vstupuje do pračky o teplotě 3304 =t  °C, vystupuje pak zchlazen na 
105 =t  °C. Na základě těchto teplot lze stanovit střední teplotu plynu dle (4.65). Střední 








,        (4.65) 
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Tepelná bilance pračky plynu a množství potřebné vody 
Tepelnou bilanci pračky plynu vyjadřuje rovnice (4.66). Potřebný chladicí výkon 
spočteme po jejím rozepsání dle (4.67). Množství prací vody stanovíme na základě známého 
chladicího výkonu a entalpií přívodní a odpadní vody o známých teplotách a atmosférickém 
tlaku dle (4.68). Entalpie vody jsou uvedeny v Tab. 14. Při hustotě vody o teplotě 20 °C 
21,998=Vρ 3/ mkg  vypočteme objemový tok odpadní vody (4.69) podělením hmotnostního 
toku hustotou kapaliny. 
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4.2.7 Výpočet výkonu, účinností a teplárenského modulu 
Elektrický a tepelný výkon 
Stanovení elektrického a tepelného výkonu KJ je v tomto případě provedeno na základě 
informací uvedených v [24]. Kogenerační jednotka Tedom na bioplyn vykazuje při spalování 
energoplynu ze zplyňování biomasy 60–80 % původní hodnoty výkonu. Uvažována je střední 
hodnota snížení výkonu na 70 %. Pro použitou KJ je hodnota elektrického výkonu 
100, =KJelP  kWe a tepelného výkonu 143, =KJTVQ  kWt. Elektrický výkon se potom stanoví 
dle (4.70), tepelný pak podle vztahu (4.71). 
 
KJelel PP ,7,0 ⋅=   [ ]ekW        (4.70) 
eel kWP 701007,0 =⋅=  
vTVKJTVTV QQQ ,,7,0 +⋅=   [ ]tkW       (4.71) 
tTV kWQ 93,12683,261437,0 =+⋅=  
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Elektrická a celková účinnost, teplárenský modul 
Pro stanovení účinností musíme nejprve spočítat teplo přiváděné v palivu dle vztahu 
(4.41). Následně lze určit jak elektrickou, tak tepelnou účinnost podle (4.42) a (4.43). 


































  Tab. 15: Přehled vypočtených hodnot cyklu s kogenerační jednotkou. 
Veličina Vypočtená hodnota Jednotka
Množství energoplynu 222,99 [kg/h] 
Množství paliva 96,8 [kg/h] 
Množství potřebného vzduchu 126,59 [kg/h] 
Teplota plynu v bodě 2 690,56 [°C] 
Teplota plynu v bodě 3 677,46 [°C] 
Tepelný výkon výměníku TUV 26,83 [kW] 
Chladicí výkon pračky plynu 22,68 [kW] 
Množství chladicí vody 1,3 [m3/h] 
Tepelný výkon celkový 126,93 [kW] 
Elektrická účinnost 15,78 [%] 
Celková účinnost 44,39 [%] 
Teplárenský modul 0,551 [-]  
 
Výhřevnost energoplynu pro uvažované palivo byla v [20] stanovena na základě měření 
jeho složení. Toto měření je přesné pouze do určité míry a reálná výhřevnost energoplynu 
může být mírně odlišná. Pro názornost je na Obr. 18 vykreslena závislost elektrické účinnosti 
v závislosti na této veličině. Jak lze vidět, při zvýšení výhřevnosti plynu zhruba o 0,7 MJ/kg 
již tento oběh dosahuje elektrické účinnosti srovnatelné s předchozím zařízením. Vliv na 
celkovou účinnost nebyl uvažován, byl by nepochybně taktéž kladný kvůli pravděpodobně 
rostoucímu obsahu vyšších uhlovodíků nejrazantněji ovlivňujících výhřevnost. Ty mají větší 
měrnou tepelnou kapacitu než ostatní složky energoplynu. Zvýšení tepelného výkonu by 
nejspíše nebylo tak zásadní.  
Rychlé a krátkodobé změny výhřevnosti energoplynu při provozu by měly nepochybně 
stejný dopad jako změny teploty vstupního vzduchu na turbínu u předchozího oběhu, tedy 
jisté kolísání elektrického a tepelného výkonu.  
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Obr. 18: Graf závislosti elektrické účinnosti na výhřevnosti energoplynu. 
 
4.3 R-C cyklus s protitlakovou turbínou o výkonu 300 kWe 
4.3.1 Návrh tepelného cyklu 
V navrhovaném tepelném schématu, využívající R-C cyklus k transformaci tepelné 
energie na mechanickou a následně elektrickou, vychází elektrický a tepelný výkon o řád 
vyšší než u předešlých dvou tepelných cyklů. Z hlediska srovnání účinností se jedná 
jednoznačně o nedostatek. Vzhledem k výkonové škále kotlů na biomasu a turbín se 
nepovedlo sestavit zařízení o přijatelnějších parametrech. Výpočet i tak dává dostatečně 
uspokojující výsledky z hlediska konkurenceschopnosti R-C cyklu při použití biomasy jako 
paliva pro velmi malé výkony.  
Uvažované palivo-borová štěpka je v tomto případě spalováno v kotli na biomasu. 
Uvolněným teplem je vyráběna přehřátá pára. Ta je vedena na protitlakovou turbínu, kde 
expanduje do oblasti mokré páry. Před vstupem do turbíny je malá část páry odvedena přes 
škrticí ventil do napájecí nádrže kvůli odplynění. Po expanzi pára vstupuje do kondenzátoru 
(tepelného výměníku), kde kondenzuje při 100 °C. Kondenzát je dále ještě podchlazen na 
80 °C kvůli lepšímu využití tepla a ohřívá topnou vodu na teplotní hladině 70/90 °C. 
Kondenzační čerpadlo čerpá kapalinu do napájecí nádrže. Kvůli ztrátám páry na ucpávkách 
turbíny a odluhu z kotle musí být do napájecí nádrže voda doplňována z chemické úpravny 
vody (dále jen CHUV) o teplotě 20 °C. Z napájecí nádrže se kapalina čerpá napájecím 
čerpadlem do kotle. Tlak za napájecím čerpadlem je vyšší než tlak páry jdoucí na turbínu 
kvůli překonání tlakové ztráty kotle. Zjednodušený tepelný oběh se potom skládá z: 
• kotel na biomasu o parametrech: 1,3 MPa ; 220 °C ; 6 t/h; 
• turbína: 3000 min-1 ; protitlak 0,1 MPa ; svorkový výkon 300 kWe; 
• kondenzátor; 
• napájecí nádrž; 
• kondenzační a napájecí čerpadlo; 
• škrticí ventil. 
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4.3.2 Stanovení parametrů a hmotnostních toků páry a kondenzátu 
Ke spočtení hmotnostního toku páry na turbínu je třeba sestavit tepelnou bilanci 
napájecí nádrže. Kotel produkuje 6 t/h páry, tedy 667,11 =pm&  skg / . Nejprve je nutné podle 
zadaných a předem zvolených hodnot stanovit parametry páry a napájecí vody ve všech 
bodech oběhu, k tomuto účelu byl použit software XSteam [25]. 
  
Stanovení parametrů páry  
Pro známý tlak a teplotu v bodě 1 i 2 se stanoví entalpie páry 7,286021 == ii kgkJ / . 
Za turbínou (bod 3) je zadaný tlak v protitlaku 1,03 =p  MPa a entalpie mokré páry po 
expanzi 1,26573 =i kgkJ / . V bodě 4 vystupuje sytá kapalina z tepelného výměníku. Kvůli 
lepšímu využití tepla vystupuje kondenzát z výměníku podchlazený na teplotu 80 °C při 
stejném tlaku jako na vstupu a o entalpii 9,3344 =i kgkJ / . Bod 5 odpovídá parametrům 
v napájecí nádrži. Tam požadujeme kapalinu na mezi sytosti kvůli odplynění o teplotě 105 °C, 
tomuto parametru odpovídá tlak 12,05 =p  MPa a entalpie 2,4405 =i kgkJ / . Následuje bod 
6, kde je napájecí voda stlačena napájecím čerpadlem na tlak 1,5 MPa.  Tlak volíme 
o předpokládanou tlakovou ztrátu kotle vyšší než tlak páry na výstupu. Pro známou teplotu 
 
Obr. 19: Schéma oběhu s R-C cyklem a vyznačenými známými parametry. 
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a tlak odečteme i entalpii 2,4416 =i kgkJ / . Posledním vstupem do napájecí nádrže je malé 
množství páry škrcené na tlak napájecí nádrže přivedené kvůli odplynění. Škrcení je 
izoentalpický děj, proto je entalpie v bodě 7 stejná jako na výstupu z kotle. Pro známou 
entalpii a tlak pak zjistíme teplotu této páry 1937 =t  °C. Číselné hodnoty jsou přehledně 
uvedeny v Tab. 16. 
 
 Tab. 16: Parametry páry v jednotlivých bodech cyklu. 
Bod oběhu 1 2 3 4 5 6 7 CHUV 
Teplota [°C] 220 220 100 80 105 105 193 20 
Tlak [MPa] 1,3 1,3 0,1 0,1 0,12 1,5 0,12 0,15 
Entalpie 
[kJ/kg] 2860,7 2860,7 2657,1 334,9 440,2 441,2 2860,7 20  
 
Tepelná bilance napájecí nádrže 
Tepelnou bilanci napájecí nádrže sestavujeme kvůli stanovení hmotnostního toku páry 
7pm&  užívaného k odplynění napájecí vody a následně určení hmotnostního toku páry na 
turbínu. Předpokládáme ztráty ucpávkami na turbíně 0,5 %. Další ztrátou v okruhu je odluh 
vody z kotle na mezi sytosti. Ten není prováděn kontinuálně pro malou velikost zařízení, 
kvůli celkové bilanci ho ale uvažujeme jako 1,5 % hmotnostního toku páry z kotle. 
Hmotnostní tok napájecí vody 5m&  proto určíme podle (4.72). Tepelnou bilanci napájecí 
nádrže lze popsat rovnicí (4.73), po jejíž úpravě spočítáme neznámý hmotnostní tok páry 7pm&  
(4.74). Množství vody doplňované z CHUV musí odpovídat ztrátám v okruhu (4.75). 
Hmotnostní tok páry na turbínu se následně stanoví dle (4.76) z již vypočteného 7pm&  
a zadaného 1pm& . 
 
s
kgmm p 692,1667,1015,1015,1 15 =⋅=⋅= &&       (4.72) 
447755 imimimim CHUVCHUVp ⋅+⋅+⋅=⋅ &&&&       (4.73) 

























kg     (4.75) 
s
kgmchuv 033,0)074,0667,1(005.0)667,1692,1( =−⋅+−=&  




kg        (4.76) 
s
kgmp 593,1074,0667,12 =−=&  
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4.3.3 Výpočet tepelného výkonu, účinností a teplárenského modulu 
Jelikož známe všechny hodnoty entalpií a hmotnostních toků oběhu, lze vypočítat 
tepelný výkon výměníku TV podle rovnice (4.78) na základě entalpií a hmotnostního průtoku, 
který se stanoví pro předpokládaný únik páry ucpávkami dle (4.77). Ze známého tepelného 
výkonu spočteme množství ohřáté vody při teplotním spádu 70/90 °C dle (4.61), hodnoty 
entalpií topné vody nalezneme v Tab. 14.  
 
s
kgmm p 585,1593,1995,0995,0 24 =⋅=⋅= &&       (4.77) 
)( 434 iimQTV −⋅= &   [ ]tkW        (4.78) 
















⋅=&   
 
Výpočet spotřeby paliva  
Před stanovením účinností je nejprve třeba určit spotřebu paliva. Účinnost kotle 
uvažujeme 85,0=kη . Tepelný výkon kotle stanovíme dle (4.80) pomocí hmotnostního toku 
napájecí vody a rozdílů entalpií. Kvůli korektnosti výpočtu uvažujeme i odluh, jehož 
množství spočteme jako rozdíl hmotnostního toku napájecí vody a páry z kotle (4.79). Odluh 
se provádí na mezi sytosti, pro zadaný tlak 1,5 MPa je entalpie odluhu 7,844=odi kgkJ / . 
Tepelný výkon potom musí být roven příkonu, jak ukazuje bilance (4.81), ze které můžeme 
vypočítat potřebné množství paliva (4.82).  
 
s
kgmmm pod 025,0667.1692,15 =−=−= &&&       (4.79) 
)()( 6611 iimiimQ oodpk −⋅+−⋅= &&   [ ]tkW      (4.80) 
tk kWQ 6,4042)2,4417,844(025,0)2,4417,2860(667,1 =−⋅+−⋅=  
kpal
r


















Elektrická a celková účinnost, teplárenský modul 
Pro stanovení účinností je nejprve nutné spočítat teplo přiváděné v palivu (4.41). 
Následně lze určit jak elektrickou, tak tepelnou účinnost dle (4.42) a (4.43). Hodnotu 
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 Tab. 17: Vypočtené parametry R-C cyklu. 
Veličina Vypočtená hodnota Jednotka 
Množství vody z CHUV 0,033 [kg/s] 
Množství páry k odplynění 0,074 [kg/s] 
Množství páry na turbínu 1,593 [kg/s] 
Množství odluhu 0,025 [kg/s] 
Elektrický výkon 300 [kW] 
Tepelný výkon 3680,45 [kW] 
Množství ohřívané TUV 43,87 [kg/s] 
Tepelný výkon kotle 4042,6 [kW] 
Potřebné množství paliva 1037,67 [kg/h] 
Elektrická účinnost 6,31 [%] 
Celková účinnost 83,69 [%] 
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5 EKONOMICKÉ HODNOCENÍ 
 
Původním záměrem této práce bylo kromě posouzení účinností a velikosti 
teplárenského modulu taktéž ekonomické zhodnocení jednotlivých variant. Bohužel první dva 
energetické oběhy nejsou zatím v uvažované podobě realizovány. Proto se i přes veškerou 
snahu nepodařilo zjistit ceny jednotlivých komponent těchto celků a jejich instalace. Situaci 
kromě toho, že se jedná o pilotní projekty, komplikovalo množství tepelných výměníků 
a např. pračka energoplynu nebo cena turbosoustrojí prvního oběhu.  Existují jisté odhady 
a přibližné ceny vztažené na jednotku výkonu. Tyto hodnoty jsou však natolik diskutabilní 
a pouze orientační, že na jejich základě nelze v současné době hodnověrně stanovit reálné 
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6 TECHNICKÉ HODNOCENÍ 
 
Technické hodnocení uvažovaných energetických oběhů vychází z předpokládané 
provozní náročnosti jednotlivých zařízení.  
První oběh s turbosoustrojím se jeví jako kompaktní zařízení, nevýhodou ovšem zůstává 
neprověřenost této technologie a předpokládané kolísání teploty spalin na výstupu ze 
spalovací komory. Následkem čehož by docházelo i ke kolísání elektrického a tepelného 
výkonu. Velmi problematickým místem je pak tepelný výměník spaliny-vzduch. Jedná se 
o značně tepelně exponovanou část, vstupní teplota spalin je zde necelých 1050 °C. Materiál 
výměníku bude muset těmto vlivům odolávat. Z toho vyplývá vyšší cena výměníku kvůli 
nutnosti použití kvalitních materiálů. Předpokládá se také poměrně značné zanášení. Výhodou 
oproti oběhu s KJ zůstává absence kontaktu spalin s pohyblivými částmi soustrojí. Pracovním 
médiem turbíny a kompresoru je vzduch a tím pádem je vyloučeno jakékoli zanášení 
dehtovými či pevnými částicemi.  
V oběhu s KJ je nevýhodou neprověřené spalování energoplynu ze zplyňování biomasy 
v KJ. Problematické zde mohou být dehtové frakce a popílek přítomný ve spalovaném 
energoplynu. I přes přítomnost pračky energoplynu, která má za úkol tyto částice zachytit, 
nemůžeme předpokládat její 100% účinnost. Pračka navíc produkuje 1,3 m3/h odpadní vody. 
Ta má mít vstupní teplotu pouze 5 °C a její případné chlazení zde nebylo řešeno. Zanášení KJ 
by mohlo způsobovat zvýšenou intenzitu nutných revizí či oprav, nehledě na zanášení 
tepelných výměníků.  
U obou zmíněných oběhů bude tedy třeba počítat se zanášením výměníků, u oběhu s KJ 
navíc i možnými komplikacemi se zanášením motoru. Druhým společným nedostatkem je 
možné průběžné kolísání výhřevnosti energoplynu a s ním související kolísání elektrického 
a tepelného výkonu, které bude třeba co nejvíce eliminovat. 
Třetím porovnávaným oběhem byl klasický Rankine-Clausiův cyklus. Tento tepelný 
oběh je na rozdíl od předešlých variant prověřenou technologií s dobře zvládnutou regulací. 
Z provozního hlediska se jeví jako jediná nevýhoda nutnost CHUV, která u předchozích 
oběhů potřeba není. Bohužel sestavení jednotky o takto nízkých výkonech je velice 
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7 ZÁVĚR 
 
Cílem této diplomové práce bylo porovnat uvažované tepelné oběhy z hlediska 
elektrické a celkové účinnosti s ohledem na technickou náročnost provozu a z ekonomického 
hlediska. Na základě spočtených výsledků potom stanovit vhodnost těchto zařízení pro 
kombinovanou výrobu elektrické energie a tepla z biomasy pro malé výkony. Kromě 
typického R-C cyklu byly uvažovány dvě varianty tepelných oběhů, které zatím nejsou 
realizovány. Hlavně kvůli srovnání těchto zařízení navzájem a porovnání s klasickým 
teplárenským cyklem byl celý výpočet prováděn. Výsledky jsou přehledně uvedeny v Tab. 18. 
Jak již bylo řečeno výše, pro ekonomické hodnocení se nepodařilo zjistit potřebné množství 
informací, proto nebylo provedeno. Hodnocení celků je založeno pouze na vypočtených 
parametrech a předpokládaných přednostech či nedostatcích při provozu. 
Klasický oběh s R-C cyklem vykazuje sice nejvyšší celkovou účinnost, ale při pohledu 
na účinnost elektrickou a teplárenský modul je zřejmé, že výroba elektrické energie je vůči 
výrobě tepla zanedbatelná a jedná se s nadsázkou téměř o výtopnu. Pro tyto velice nízké 
parametry páry a malý výkon tomu ani nemůže být jinak. Snahou je dnes naopak 
maximalizace podílu elektrické energie na úkor výroby tepla. Při dalším snižování výkonu by 
se problém ještě prohluboval. Jeho výhodou na druhou stranu zůstává propracované 
doplňkové zařízení a dlouholeté zkušenosti s jeho provozem. Celkově se ale tento cyklus jeví 
jako nevhodný pro ty nejmenší výkony pod 100 kWe.  
U oběhu s horkovzdušnou turbínou a kogenerační jednotkou se již setkáváme s daleko 
příznivějšími parametry. Celkové účinnosti jsou sice poměrně nižší než u R-C cyklu (u oběhu 
s KJ téměř poloviční), ale účinnost elektrická vychází 15,8 % a 18,4 %. U oběhu s KJ 
elektrická účinnost dosti závisí na výhřevnosti energoplynu (viz. Obr. 18). Navíc má tato 
varianta o něco vyšší teplárenský modul a tedy vyšší podíl výroby elektrické energie než oběh 
s turbosoustrojím. Jeho nevýhodou zůstává nutnost praní energoplynu a tedy produkce 
odpadní vody (v tomto případě 1,3 m3/h). Pračka plynu navíc potřebuje poměrně chladnou 
vodu (o teplotě 5 °C). Případné chlazení vody zde není řešeno, znamenalo by ale další 
přídavné zařízení.  
Tepelný oběh s turbosoustrojím má ve výsledku o něco vyšší celkovou i elektrickou 
účinnost a z hlediska nutného přídavného zařízení se jeví jako jednodušší. Pohyblivé části zde 
také nejsou v kontaktu se spalinami a odstraňuje se tak případný problém zanášení 
turbosoustrojí, nehledě na absenci vzniku odpadní vody. Z těchto důvodů se dle mého názoru 
jeví jako nejlepší varianta z uvažovaných tepelných oběhů. 
Budoucí praktické využití obou oběhů závisí na vyřešení spolehlivé regulace 
zplyňovacího procesu a v neposlední řadě také na investičních nákladech. Důležitým bodem 
bude zprovoznění zkušebních jednotek, při čemž se zjistí investiční náklady a po jisté době 
také spolehlivost provozu. Z celkového pohledu představují oba energetické oběhy 
perspektivní celky pro výrobu elektrické energie a tepla zplyňováním biomasy v řádech 
nejmenších výkonů při dosažení celkem vysokého teplárenského modulu a dobré elektrické 
účinnosti. 
 

















Oběh s horkovzdušnou turbínou 18,39 56,24 0,486 80,86 166,41 
Oběh s KJ 15,78 44,39 0,551 70 126,93 
Oběh s R-C cyklem 6,31 83,69 0,082 300 3680,45  
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8 SEZNAM ZKRATEK, SYMBOLŮ A JEDNOTEK 
 
Zkratky 
CZT  centrální zásobování teplem 
DZT  decentralizované zásobování teplem 
FSI  Fakulta strojního inženýrství 
CHUV  chemická úpravna vody 
KJ  kogenerační jednotka 
KVET  kombinovaná výroba elektrické energie a tepla 
ORC  organický Rankine-Clausiův cyklus 
PEZ  primární energetické zdroje 
R-C  Rankine-Clausiův cyklus 
TV  topná voda 
VUT  Vysoké učení technické 
 
Symboly s jednotkami 
A  [ ]%     obsah popeloviny v palivu 
cp  [ ]11 −− ⋅⋅ KkgkJ   měrná tepelná kapacita  
e  [ ]−     teplárenský modul 
E  [ ]ekW     vyrobená elektrická energie 
ΔH  [ ]11 −− ⋅⋅ molkgMJ   reakční teplo 
i  [ ]1−⋅ kgkJ    entalpie 
M  [ ]1−⋅molkg    molární hmotnost  
m&   [ ]1−⋅ skg , [ ]1−⋅ hkg   hmotnostní tok  
O  [ ]13 −⋅ palkgNm   objem složky spalin na 1 kg paliva 
P  [ ]ekW     elektrický výkon 
p  [ ]MPa     tlak 
Q  [ ]tkW     tepelný výkon (příkon) 
r
iQ   [ ]1−⋅ kgkJ , [ ]1−⋅ kgMJ   výhřevnost 
T  [ ]K     teplota 
t  [ ]C°     teplota 
V&   [ ]13 −⋅ hm    objemový tok 
W  [ ]%     obsah vody v palivu 
x  [ ]−     hmotnostní podíl 
Δt  [ ]C°     teplotní diference 
α  [ ]−     součinitel přebytku vzduchu 
η  [ ]%     účinnost 
ρ  [ ]3−⋅mkg    hustota 
σ  [ ]−     koncentrace 
ξ  [ ]−     ztráta 
 
Dolní indexy 
1,2,..9  body oběhu 
A,B  body ve výměníku  
Ar  argonu 
bp  bioplynu 
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C  celková 
CO2  oxidu uhličitého 
e  elektrických 
el  elektrický 
G  generátoru 
H2O  vody 
i  i-tá složka 
in  na vstupu 
iz  izoentropický  
k  kotle 
K  kompresoru 
m  hmotnostní 
min  minimální 
mech  mechanický 
mn  měniče 
N  nedopalem 
N2  dusíku 
net  netěsností 
np  nechlazeného plamene 
o  objemový 
O2  kyslíku 
od  odluhu 
oh  ohniště 
out  na výstupu 
p  páry 
P  pračky plynu 
pal  paliva 
pl  plynu 
re  přenosové soustavy 
S  studenějšího 
Sc  oleje, hlavy válců atd. 
Sk  skutečný 
sm  směsi spalin a vzduchu 
Sp  spojkový 
sp  spalin 
spot  spotřebiteli 
stř  střední 
SV  spalin vlhkých 
t  tepelných 
T  teplejšího 
tep  teplárny 
TV  topné vody 
u  uspořené 
v  výměníku 
V  vody 
VP  výfukových plynů 
VS  vzduchu suchého 
VV  vzduchu vlhkého 
vyt  výtopny 
vz  vzduchu 
zk  při zkoušce 




r  surové palivo 
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